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Sommario 
In questi ultimi anni vi è stato un crescente interesse verso la produzione di energia da fonte rinno-
vabile e, in questo ambito, anche l’impiego della biomassa, in particolare quella di scarto forestale, 
agricolo e di trasformazione alimentare, sta ricevendo particolare attenzione poiché, a differenza 
dell’energia eolica e solare, è accumulabile e permette il dispacciamento controllato dell’energia 
elettrica e/o calore prodotto. In special modo, per la biomassa solida si stanno affermando gli 
impianto di piccola taglia (100kWe – 1MWe) che consentono una logistica semplificata per 
l’approvvigionamento e il trattamento della materia prima. 
La tecnologia EFMGT (Externally Fired Micro Gas Turbine), confrontata con altre soluzioni oggi 
disponibili, sembra essere molto promettente per taglie di 100kWe, consentendo di impiegare 
direttamente la biomassa solida senza particolari trattamenti. Gli studi condotti (attraverso l'attività 
di sperimentazione e simulazione) su un impianto sperimentale, progettato e costruito dall'Universi-
tà di Pisa insieme ad alcune aziende locali, hanno dimostrato che è possibile realizzare impianti con 
elevate prestazioni energetiche mantenendo contenuti i costi di costruzione e di esercizio. In parti-
colare, l'opportuna scelta dello schema d'impianto, l'introduzione di un ORC (Organic Rankine 
Cycle) per il recupero del calore di scarto e l’impiego di un sistema di controllo automatizzato del 
processo hanno dimostrato di essere interventi efficaci per ottenere rendimenti elevati del sistema, e 
garantire all'impianto prestazioni costanti, un contenuto numero di interventi per manutenzione e 
minori costi di O&M. Inoltre, è stato dimostrato che la tecnologia studiata assicura delle buone 
prestazioni anche su impianti di taglia superiore (500kWe). Infine, gli studi condotti hanno portato 
allo sviluppo di un opportuno simulatore, in grado di riprodurne il comportamento dinamico, 
fornendo una descrizione spaziale e temporale dei principali fenomeni di combustione, che ne 
influenzano le prestazioni. 
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Introduzione 
La biomassa per la produzione di energia elettrica è spesso impiegata in impianti di media e larga 
scala, questo, tuttavia, ha degli svantaggi per la complessità logistica di raccolta, conferimento 
all’impianto di trasformazione e stoccaggio di grandi quantità di questa fonte. 
L’uso diretto della biomassa su impianti di piccola taglia (da 10kWe a 1MWe) sembra essere una 
soluzione preferibile, poiché supera le difficoltà di approvvigionamento, di logistica di movimenta-
zione e stoccaggio. Inoltre, le ridotte dimensione delle installazioni, la maggiore probabilità di avere 
un adeguato carico termico per esercire l’impianto in cogenerazione e la non necessità di presidio di 
conduzione possono rendere economicamente competitivo l’impianto, nonostante abbia costi 
specifici più elevati e rese in energia elettrica più basse rispetto a impianti di grandi dimensione. 
Al momento tecnologie di questa taglia sono in via di sviluppo ed in questo contesto si è inserito il 
progetto sviluppato dall’Università di Pisa insieme ad alcune aziende locali e finanziato dalla 
regione Toscana. Il progetto è consistito nella realizzazione e sperimentazione di un impianto con 
microturbina esterna (EFMGT: Externally Fired Micro Gas Turbine) in grado di produrre 75kWe di 
potenza elettrica tramite l’utilizzo diretto di biomassa solida e 200-250kWt di calore ad uso locale. 
L’impianto realizzato è in grado di competere con altre soluzioni ed alcune unità sono state installa-
te anche presso alcuni siti industriali. 
Il presente lavoro di tesi è stato sviluppato raccogliendo l’esperienza progettuale degli impianti 
realizzati ed effettuando, sull’impianto sperimentale, specifici test e misure delle grandezze fisiche 
(termiche, elettriche, ambientali, ecc.) al fine di una più accurata analisi del sistema, per poi sinte-
tizzare un adeguato modello simulativo del processo ed un controllore dello stesso in grado di 
perseguire un ottimizzazione tecnico-funzionale. Per ottimizzazione tecnico-funzionale si intende 
perseguire l’aumento del rendimento energetico del sistema riducendo al minimo le eventuali 
modifiche tecniche e quindi i costi necessari per effettuarle. 
In quest’ottica lo studio effettuato si è concentrato sul ciclo termodinamico e sul miglioramento 
dello schema d’impianto nel rispetto dei vincoli di natura tecnologica e fisica imposti sul sistema. 
Inoltre, poiché l’impianto è progettato per operare continuativamente per circa 7000 ore equivalenti 
l’anno, è necessario che esso sia automatizzato, in modo da poter funzionare sempre nelle condizio-
ni ottimali, riducendo i costi di gestione operativa poiché, tramite l’automatizzazione, vengono 
meno i costi di presidio da parte del personale addetto. Per effettuare la sintesi di un adeguato 
controllore è stato necessario analizzare e modellare esaustivamente gli elementi più critici del 
sistema, come ad esempio il combustore. Gran parte del lavoro di ricerca si è concentrato sullo 
sviluppo di un adeguato simulatore di sistema. 
Infine, una soluzione complementare per l’aumento dell’efficienza dell’impianto e per la riduzione 
dei costi specifici consiste nel recupero del calore contenuto nei fumi di scarico tramite l’utilizzo di 
un ORC (Organic Rankine Cycle), che consente la produzione di energia elettrica aggiuntiva a 
quella prodotta dall’EFMGT quando la richiesta di potenza termica è assente. 
La tesi è sviluppata in modo tale da porre l’attenzione sui possibili interventi di carattere tecnico-
funzionale da compiere su un impianto EFMGT, al fine di aumentare il rendimento energico del 
sistema, sulla base dei risultati di prove sperimentali su di esso condotte e degli studi teorici effet-
tuati, anche attraverso strumenti di simulazione sviluppati ad-hoc per questo tipo d’impianto. Più in 
particolare, di seguito sono riassunti gli argomenti dei singoli capitoli che compongono il lavoro di 
tesi. 
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Il primo capitolo della tesi consiste nella descrizione delle tecnologie esistenti che sfruttano la 
biomassa e le ragioni, basate su considerazioni di tipo tecnico e economico, che hanno condotto alla 
scelta del ciclo tecnologico e della taglia dell’impianto trattato nel presente lavoro. 
Il secondo capitolo descrive in modo dettagliato l’impianto EFMGT di partenza, costituito princi-
palmente da tre parti principali: il combustore, gli scambiatori e la microturbina a gas. 
I risultati ottenuti dalla campagna sperimentale condotta sull’impianto EFMGT sono descritti nel 
terzo capitolo. Lo scopo di tali prove è verificare le prestazioni e il funzionamento, nonché le 
emissioni prodotte dall’impianto, nella configurazione non ottimizzata. Alcune prove, come 
l’analisi immediata ed elementare, sono state condotte su un campione di biomassa utilizzata per la 
campagna sperimentale, al fine di avere una stima della sua composizione e quindi del suo potere 
calorifico. 
Il quarto capitolo riguarda gli studi tecnici ed economici effettuati sull’impianto a ciclo combinato 
(EFMGT e ORC), la campagna sperimentale condotta su di esso e i risultati da essa ottenuti. 
Il quinto capitolo tratta gli aspetti preliminari circa la scelta del software (Matlab-Simulink®) e 
l’approccio modellistico adottato per lo sviluppo di un simulatore atto a riprodurre il comportamen-
to dell’impianto in diverse condizioni di funzionamento. In particolare, è spiegato come tali scelte 
siano dovute alla necessità di studiare il sistema in condizioni, sia di regime, sia dinamiche e di 
avere una descrizione spaziale dei principali fenomeni di combustione della biomassa all’interno del 
combustore. Le modalità e la dinamica con cui avvengono le reazioni chimiche influenzano i 
processi di scambio termico e di conseguenza l’efficienza complessiva del sistema. 
Nel sesto capitolo è riportata una descrizione del simulatore e dei principali fenomeni fisici degli 
elementi (combustore, microturbina, scambiatori) in cui esso è suddiviso. Particolare attenzione è 
rivolta alla modellazione della combustione della biomassa. Il simulatore è stato tarato 
sull’impianto sperimentale EFMGT sulla base dei dati ottenuti dalle prove sperimentali. 
Il settimo capitolo tratta lo studio delle soluzioni adottate per incrementare il rendimento energetico 
del sistema EFMGT, diminuendo la temperatura dell’aria in ingresso nel compressore, che incide 
fortemente sulle prestazioni della microturbina e quindi su quelle di tutto l’impianto, e studia un 
nuovo schema d’impianto in cui parte dell’aria in uscita dal recuperatore di turbina è utilizzata 
come comburente nella caldaia. Questo studio è stato condotto elaborando un modello matematico 
che rappresenta lo stato di funzionamento dell’interno impianto. Inoltre, su tale modello matemati-
co, è stata implementata la possibilità di effettuare analisi di ottimo, che hanno, come obbiettivo, la 
massimizzazione dell’efficienza energetica. I risultati ottenuti con tale modello di ottimo sono stati 
confrontati con quelli ottenuti dal simulatore effettuando i cambiamenti indicati, al fine di avere 
un’ulteriore conferma circa la bontà del simulatore stesso. In fine, il modello di ottimo è stato 
fondamentale per verificare la scalabilità dell’impianto ed analizzare il ciclo termodinamico per un 
impianto di dimensioni maggiori ed in grado di produrre 500kWe, taglia potenzialmente appetibile 
sul mercato qualora sia necessario smaltire grandi quantità di biomassa solida. 
La realizzazione di un sistema di controllo sull’impianto EFMGT e quello a ciclo combinato, 
trattato nel capitolo ottavo, consente di abbattere i costi di gestione e lavorare sempre in condizioni 
di massimo rendimento nel limite dei vincoli tecnologici imposti sul sistema. In particolare il 
capitolo tratta l’identificazione delle funzioni di trasferimento e la sintesi del controllore, nonché la 
verifica del suo comportamento in diverse condizioni di funzionamento (diverse da quelle di 
regime). 
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Il capitolo nove tratta la validazione degli strumenti di simulazione sviluppati, in particolare del 
simulatore dell’impianto e dell’applicativo che determina il punto di funzionamento a regime 
dell’impianto, sulla base dei risultati ottenuti dalle prove sperimentali. 
Infine, nelle conclusioni sono riassunti i risultati ottenuti dall’attività di ricerca condotta durante il 
periodo di dottorato e sono spiegati i possibili sviluppi che tale lavoro potrebbe avere nel futuro. 
 
Keywords: produzione combinata di energia elettrica e calore (CHP: Combined Heat and Power 
generation), energia elettrica, calore, microturbina a combustione esterna (EFMGT: Externally 
Fired Micro Gas Turbine), biomassa solida, ciclo Rankine organico (ORC: Organic Rankine Cycle), 
sistema di controllo, simulatore di sistema, modellazione fisico-matematica, combustione. 
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1. Il ciclo tecnologico e la taglia dell’impianto 
La biomassa costituisce una fonte rinnovabile che trova sempre maggiore applicazione per la 
produzione di energia elettrica e calore. Ad oggi tale risorsa è impiegata soprattutto in impianti di 
grandi dimensioni (>1MWe), tuttavia il suo sfruttamento può avere un impiego più vantaggioso su 
impianti di più piccola taglia (da 10kWe a 1MWe), grazie alla maggiore facilità della raccolta e 
stoccaggio della biomassa, alla possibilità di recuperare il calore di scarto e al basso impatto am-
bientale. 
Allo stato attuale non esistono soluzioni collaudate per la produzione di energia elettrica sulle 
piccole taglie; questo capitolo tratta in breve le soluzioni tecniche sinora studiate e le tecnologie 
esistenti, spiegando le motivazioni che hanno condotto alla scelta del tipo di tecnologia adottata per 
il tipo d’impianto studiato nel presente lavoro. 
1.1 La biomassa come fonte di energia 
Il termine biomassa definisce una vasta categoria di composti di matrice organica che è prodotta da 
organismi viventi, vegetali o animali; nella definizione di biomassa sono inclusi i seguenti materiali: 
 specie legnose ed erbacee derivanti da colture agricole e forestali; 
 residui agricoli e forestali (paglia, sottobosco, cortecce, etc.); 
 residui agro-industriali (lolla di riso, sansa, bagassa, etc.); 
 residui di animali (letame, etc.); 
 frazione organica dei rifiuti solidi urbani. 
Una recente indagine condotta da Itabia1 ha stimato la disponibilità annua di biomassa in Italia; il 
calcolo è stato condotto sulla base dei cinque settori ritenuti più idonei alla raccolta della biomassa 
(agricoltura, foreste, agroindustria, industria del legno e rifiuti urbani) ed escludendo dal conteggio i 
notevoli quantitativi di biomassa non accessibili per ragioni economiche, logistiche o di mercato. 
Nel complesso è stato stimato un quantitativo annuo di circa 25 milioni di tonnellate di sostanza 
secca. Questa disponibilità annua di biomasse residuali, con l’aggiunta degli scarti della zootecnia e 
delle potenziali colture dedicate, può essere schematizzata con buona approssimazione nei valori 
che seguono, espressi in milioni di tonnellate equivalenti di petrolio (Mtep/anno), in termini di 
energia primaria. 
 
Tabella 1.1: Disponibilità di Biomassa in Italia in Mtep/anno. 
Tipo di Biomassa Mtep/anno
RESIDUI DA:  
    Agricoltura e agro-industria 5 
   Foreste e industria del legno 4.3 
   Rifiuti solidi urbani 0.3 
LEGNA DA ARDERE 2-4 
COLTURE DEDICATE (POTENZIALE) 3-5 
TOTALE 24-30 
 
                                                 
1 Italian Biomass Association: www.itabia.it 
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Per quanto riguarda la produzione di energia elettrica dalla biomassa, questa fonte rinnovabile, 
secondo il GSE (Gestore dei Servizi Energetici), in Italia nel 2008 l’incremento di potenza installata 
è stato di 936MWe [1]. La produzione annua di energia da biomassa è stata di 4410GWhe, ossia 
1,4% del totale (319 TWhe); in particolare, la i valori di potenza ed energia annua sono ripartiti tra i 
diversi tipi di biomassa come segue: 
 biomassa solida: 449MWe – 2746GWhe 
 biogas: 366MWe - 1599GWhe 
 biocarburanti liquidi: 121MWe - 65GWhe. 
Nell’immediato futuro l’incremento della potenza istallata dovrebbe raggiungere circa i 2000MWe, 
di cui la metà sarà dovuta alla biomassa solida. 
1.1.1 Tecnologie di conversione della biomassa solida 
Le principali tecnologie di conversione della biomassa al fine di produrre energia elettrica e calore 
possono essere suddivise in: 
 Combustione; 
 Pirolisi; 
 Gassificazione. 
La combustione è un caratterizzata da un complesso di reazioni di ossidazione, dove il carbonio e 
l’idrogeno contenuti nel combustibile reagiscono, producendo CO2, acqua ed altri composti in 
percentuali minori, rilasciando energia sotto forma di calore. L’intero processo può essere diviso in 
tre parti: 
 Essiccamento; 
 Pirolisi e ossidazione delle sostanze volatili; 
 Ossidazione del char. 
Durante la prima fase, il legno viene riscaldato e l'umidità viene convertita in vapore. Questo 
fenomeno si verifica prima dei 100°C. Dal momento che la vaporizzazione utilizza l’energia 
liberata dalla reazione di combustione, si verifica una diminuzione della temperatura in camera di 
combustione, che rallenta il processo. Per questo motivo l’umidità non può superare il 65 ÷ 75%. 
La seconda fase inizia a 200°C ÷ 250°C, quando il legno comincia a essere soggetto ad un processo 
di degradazione che porta alla liberazione delle sostanze volatili. La combustione dei gas avviene 
intorno a 500°C ed è seguita dalla combustione del char intorno a 650°C.  
Una spiegazione più dettagliata della combustione è affrontata nel capitolo 6, nel quale è descritto 
lo sviluppo del modello matematico alla base del simulatore d’impianto. 
Da un punto di vista concettuale, i sistemi di combustione alimentati da biomasse non sono diversi 
da quelli alimentati con i combustibili convenzionali, essendo costituiti da un bruciatore, seguito da 
uno scambiatore, in cui il calore generato viene trasferito ad un fluido (acqua, olio diatermico, aria, 
ecc.). Dall'altro lato, tuttavia, la combustione biomassa, comporta problemi specifici che devono 
essere considerati nella progettazione del bruciatore. 
La pirolisi è un processo termochimico, applicato soprattutto ai materiali lignocellulosici, consiste 
nella degradazione dei polimeri organici e delle sostanze minerali della biomassa, ed è ottenuta 
fornendo calore in assenza di ossigeno. Il prodotto principale è il bio-olio in fase liquida, composto 
principalmente da tars, oli e acqua; tuttavia anche il char solido e gas (un misto di CO, CO2 e CH4) 
sono prodotti dal processo. Tali sostanze sono spesso utilizzati in molte applicazioni, in sostituzione 
dei carburanti convenzionali. 
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In particolare, le condizioni operative (soprattutto in termini di temperatura e tempo di reazione) 
sono fissate al fine di regolare le mutue proporzioni dei prodotti. 
Come regola generale, aumentare la temperatura e ridurre il tempo di permanenza determina un 
graduale aumento della produzione di fasi leggere. Infatti, nella pirolisi cosiddetta lenta (400 ÷ 
500°C e tempi di reazione molto lunghi, dell'ordine di minuti) la produzione di carbone è massimiz-
zata (per questo motivo il processo può essere chiamato anche carbonizzazione). Nella pirolisi 
veloce si può massimizzare la produzione della fase liquida, per temperature comprese tra 500 ÷ 
650°C e tempo di reazione uguale a qualche secondo, oppure la pirolisi veloce con temperature 
superiori a 700°C e reazioni più veloci (meno di un secondo: in questo caso si parla di pirolisi 
flash). La pirolisi convenzionale, per temperature più basse di 600°C, porta alla produzione di un 
composto intermedio costituito da bio-olio per circa il 50%. 
La gassificazione è un processo termochimico che consiste nella conversione del solido o combu-
stibili liquidi pesanti (biomasse, catrami) in quelli gassosi, mediante un'ossidazione incompleta ad 
alta temperatura (800 ÷ 1000°C) con una quantità controllata sub-stechiometrica di ossigeno (puro o 
contenuto in aria o vapore): il rapporto di equivalenza, cioè il rapporto tra ossidante fornito a quella 
necessaria per la combustione completa, è tipicamente 0,25 ÷ 0,40. 
L’elevata volatilità, la reattività del carbonio, il basso contenuto di zolfo e ceneri, rendono la 
biomassa particolarmente adatta alla gassificazione. Non molto diversamente dalla combustione, il 
processo di gassificazione si compone di quattro fasi: essicamento, rilascio dei volatili, parziale 
ossidazione di solido char e volatili, reazione finale (principalmente riduzioni) dei gas precedente-
mente emessi. 
Il prodotto principale del processo è un combustibile gassoso, detto Syngas, oltre a questo vengono 
prodotti anche il carbone solido e catrami liquidi. Il Syngas è principalmente composto da prodotti 
CH4, H2 e CO2. Comunque, la particolare composizione dipende da numerosi parametri come: il 
tipo di gassificatore, il tipo di biomassa, la temperatura di lavoro, la pressione e così via. 
I gassificatori richiedono della potenza termica, che può essere loro fornita dalla combustione di 
parte della biomassa solida (alimentazione diretta), ma il calore può essere fornito anche 
dall’esterno attraverso degli scambiatori di calore (alimentazione indiretta), che bruciano ugualmen-
te biomassa solida. Va ricordato che Syngas può avere diverse applicazioni ad esempio, può essere 
bruciato in caldaie per la produzione di calore o utilizzato nei processi chimici per la sintesi di 
biocarburanti liquidi. Per quanto riguarda la generazione di energia elettrica e calore, esattamente 
come la biomassa solida, il gas di sintesi può essere bruciato in impianti esistenti di gas naturale 
(co-combustione) o può essere bruciato in impianti dedicati: la tipica soluzione su larga scala è la 
gassificazione integrata a ciclo combinato BIGCC (Biomass Integrated Gasification Combined 
Cycle), mentre su quelle più piccole la cogenerazione combinata di calore e potenza CHP (Cogene-
ration Heat Power) con motori a combustione interna, piccole o micro turbine a gas. 
1.2 Gli impianti di produzione su piccola scala 
La taglia di un impianto, per la produzione di energia elettrica e calore dalla biomassa, può variare 
da 100kWe a 20MWe. La scelta della piccola taglia, nel caso studiato nel presente lavoro (100kWe), 
è stata dettata dalle motivazioni esposte nell’introduzione: la facilità della raccolta e stoccaggio 
della biomassa, la possibilità di recuperare il calore di scarto e il basso impatto ambientale. Inoltre 
le differenze, in termini di prestazione energetica, tra gli impianti di piccola (fino a 1MWe ed 
estendibile a 5MWe) e grande taglia (fino a 10 ÷ 20MWe) sono assolutamente paragonabili. Quanto 
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detto vale per gli impianti che sfruttano la combustione della biomassa (direttamente o dopo che 
questa è stata trasformata in Syngas). Per gli impianti di piccola taglia che sfruttano la pirolisi e 
quindi il gas naturale, sono competitivi, in termini di prestazioni, con gli impianti di più grande 
taglia solo se vi è recupero di calore, a causa delle basse efficienze elettriche. 
Di seguito è riportato un breve riassunto delle diverse tipologie con le quali vengono effettuate le 
conversioni dell’energia termica prodotta dalla biomassa in energia meccanica. 
1.2.1 Motori a combustione interna 
I motori a combustione interna (Figura 1.1) sono delle macchine, storicamente sviluppate 
nell’industria dell’automobilismo, che nell’ultimo decennio hanno trovato applicazione 
nell’industria della cogenerazione e recentemente anche nel settore terziario e civile. Queste mac-
chine possono coprire un intervallo di potenza che va da 1kW ÷ 10MW. I motori sono normalmente 
alternativi e possono dividersi in due tipi diversi a secondo del ciclo termodinamico adottato: 
 Con accensione a candela SI (spark ignited), basato sul ciclo Otto; 
 Accensione a compressione CI (compression ignited), basato sul ciclo Diesel. 
 
 
Figura 1.1: Motore a combustione interna usato su un impianto cogenerativo. 
In generale, i motori a combustione interna sono utilizzati con un’ampia varietà di combustibili, 
tuttavia negli impianti di cogenerazione è adottato il gas naturale, grazie alle sue caratteristiche di 
compatibilità ambientale, ai costi relativamente bassi e alla disponibilità costante. Anche il metano 
è molto utilizzato soprattutto per i motori SI, grazie al suo buon comportamento anti-detonante. 
I principali vantaggi nell’utilizzo di questa soluzione sono i seguenti: 
 l’elevata affidabilità, essendo ormai una tecnologia affermata; 
 il basso costo specifico (800 ÷ 1200 €/kW); 
 l’elevata efficienza; 
 l’elevato MTTF; 
 l’elevata flessibilità, cioè l’abilità nel poter spaziare in tutto il range di potenze, definito dal-
la potenza minima e quella nominale, mantenendo un buon coefficiente di conversione 
energetica. 
D’altro canto gli svantaggi di questo tipo di motore sono: 
 problemi di natura meccanica (vibrazione e rumore); 
 necessità di adottare sistemi di controllo delle emissioni, come catalizzatori, poiché questo 
tipo di motori producono molte sostanze nocive (NOx e CO sono limitati per legge a 
500mg/Nm3) [2]. 
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microturbina simile a quella presente sull’impianto studiato è di circa il 30% in corrispondenza di 
una temperatura d’ingresso nominale di circa 950°C, ed un rapporto di compressione di circa 4. In 
ogni caso si evince dalla figura che il rapporto di compressione per cui si ha il massimo 
dell’efficienza è compreso tra 4 e 4.5. 
 
Figura 1.3: Efficienza elettrica (%) in funzione del rapporto di compressione, per diversi valori di TIT. 
Le microturbine a combustione esterna sono del tutto analoghe a quelle appena viste, la sola diffe-
renza consiste nel fatto che la combustione non coinvolge il fluido di lavoro che passa attraverso la 
turbina, ma avviene in un combustore posto esternamente. Quindi, il fluido di lavoro, che è sempli-
cemente aria, passa attraverso tale scambiatore dove riceve il calore dai fumi della combustione 
della biomassa solida.  
E’ importante notare che questo tipo d’impianto era originariamente studiato per impianti alimentati 
a carbone di grande scala [3]; tuttavia, considerate le eccellenti prestazioni delle turbine a combu-
stione esterna alimentate a metano, questa tecnologia sembra avere un maggiore successo sulle 
piccole scale [4]. 
Il principale limite di questa tecnologia è la temperatura d’ingresso dell’aria in turbina a causa dei 
limiti tecnologici dello scambiatore. Usando i normali acciai, resistenti alle alte temperature, il 
valore massimo della TIT non può superare a 850°C. 
In termini di prestazioni, a parità di TIT, queste microturbine sono del tutto analoghe a quelle a 
combustione interna. 
Nella seguente figura è riportata l’efficienza in funzione della potenza elettrica prodotta per tre 
diverse macchine: la turbina convenzionale, la microturbina e un motore a combustione interna. 
E’ evidente che per valori di potenza inferiori a 500kW, l’efficienza elettrica della microturbina è 
del tutto analoga a quella di un motore a combustione interna. 
L’efficienza di un impianto a microturbina esterna va dal 12% al 20%. 
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Figura 1.4: Efficienza in funzione della potenza elettrica prodotta per tre diverse macchine: la turbina conven-
zionale, la microturbina e un motore a combustione interna [5]. 
1.2.3 ORC 
Il ciclo Rankine Organico ORC (Organic Rankine Cycle) rappresenta una tecnologia originariamen-
te applicata nel campo della geotermia, e negli anni recenti ha avuto una notevole diffusione negli 
impianti di cogerazione di piccola taglia, che sfruttano la biomassa come fonte di energia. Una 
spiegazione dettagliata del ciclo è nel capitolo 4. 
Le soluzioni commerciali sono normalmente disponibili per valori di potenza che vanno da 200kW 
a 2.5MW; la soluzione adottata per il ciclo combinato analizzato nel presente lavoro, è di 15kW, 
valore ben inferiore al valore minimo sopraelencato.  
In generale, la taglia non influenza le prestazioni energetiche della macchina il cui valor 
dell’efficienza elettrica va dal 6% al 10%. 
La tecnologia è basata sul ciclo di Rankine, dove il fluido di lavoro è di tipo organico, più adatto 
dell’acqua perché riceve calore a bassa-media temperatura (70 ÷ 400°C), che implicherebbe alti 
volumi specifici e portate volumetriche maggiori. Per questo motivo, gli impianti ORC sono 
utilizzati per lo sfruttamento dell'energia geotermica ed anche nel campo dell’energia solare, 
(specialmente accoppiati con concentratori parabolici) o per il recupero di calore (ad esempio da gas 
di scarico uscenti motori a combustione interna, turbine a gas industriali, forni, ecc.) 
Infine, questa tecnologia ha dei costi di investimento elevati (circa 2500 ÷ 3000€/kW) e delle 
efficienze molto basse. 
Altre tecnologie ancora poco diffuse a causa della loro immaturità, degli alti costi e delle basse 
efficienze, sono i motori Stirling e le fuel cells. 
1.3  Scelta della tecnologia dell’impianto 
Tra le soluzioni d’impianto viste, le più promettenti (dal punto di vista economico e maturità della 
tecnologia) per una taglia di 100kW, sono costituite da: 
 i motori a combustione interna (ICE) accoppiati con dei gassificatori che producono il com-
bustibile che alimenta il motore, con un efficienza può raggiungere il 24%; 
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 le microturbine a combustione esterna accoppiate a combustori alimentati a biomassa per la 
produzione di calore necessario a scaldare l’aria di processo durante il ciclo Brayton, con ef-
ficienza inferiore al 20%. 
Riferendosi a studi indicativi e non allo specifico impianto trattato [5], nel caso dell’ICE accoppiato 
al gassificatore, i costi specifici d’investimenti si aggirano intorno a 4500k€/kWe; per la microturbi-
na a combustione esterna i costi specifici sono intorno a 4000k€/kWe. Lo scambiatore, costituisce, 
insieme alla turbina, l’elemento più delicato di tutto il ciclo tecnologico, perché soggetto alle alte 
temperature dei fumi di combustione: questo implica ovviamente l’elevata onerosità di tale compo-
nente. 
In entrambi i casi considerati, i costi specifici d’investimento si riferiscono alla taglia di 100kWe, di 
conseguenza per l’ICE con il gassificatore il costo totale dell’impianto si aggira intorno ai 450k€ 
mentre per la turbina esterna si è intorno ai 400k€.  
Ipotizzando un tempo operativo di 7000 h equivalenti l’anno, un incentivo di 280€/MWh (Tariffa 
Omnicomprensiva per gli impianti inferiori a 1MWe) ed un costo della biomassa di 60€/t, il ritorno 
dell’investimento per l’ICE con il gassificatore è di 5.43 anni (un Valore Annuale Netto su 10 anni 
di 174k€ ed un tasso interno di rendimento dell’investimento del 19%); per l’impianto a microturbi-
na esterna è di circa 4.32 anni (VAN: 225 k€ e TIR: 25%). 
In base a questi risultati, è possibile affermare che il tipo di tecnologia adottata per l’impianto 
studiato nel presente lavoro (microturbina a combustione esterna), sembra essere la soluzione più 
idonea, con un’efficienza del 20% ed un costo specifico d’impianto e un tempo di ritorno 
dell’investimento inferiore alla soluzione che accoppia l’ICE con il gassificatore. 
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2. L’impianto sperimentale 
L’impianto sperimentale di cogenerazione (Figura 2.1), in grado di produrre circa 70kWe di potenza 
elettrica e 200-250kWt di potenza termica disponibile, è stato progettato dall’Università di Pisa in 
collaborazione con alcune aziende locali. Il processo di conversione energetica della biomassa 
lignocellulosica implementato nell’impianto è di tipo termochimico e sfrutta la combustione della 
biomassa legnosa all’interno di una caldaia a griglia fissa. 
L’impianto è costituito da due unità principali: la caldaia e la microturbina a gas (EFMGT). Una 
coclea alimenta il generatore. Esso è disegnato per una produzione stimata di 7000 ore lavorative 
all’anno e per generare 500MWh/a di elettricità. 
 
 
Figura 2.1: Impianto pilota in esercizio. 
Il cuore del sistema è la microturbina, collegata al generatore di calore, il cui ciclo termodinamico è 
il ciclo Brayton con rigenerazione, che impiega aria l’aria prelevata dall’ambiente esterno come 
fluido di processo. 
I bruciatori utilizzati normalmente per questo tipo di microturbina sono rimpiazzati da uno scambia-
tore necessario a riscaldare l’aria di processo dopo la combustione della biomassa. 
La figura seguente si riferisce allo schema adottato, che mostra i principali componenti, il flusso 
dell’aria di combustione e di quella di processo: 
 
Microturbina 
Generatore di calore
Aria 
Aria 
Energia 
elettrica 
Fumi Biomassa
Preriscaldatore 
aria 
Camera di combustione 
T 
 
Fumi 
A
ria
 
 Recuperatore 
 
Figura 2.2: Schema di principio dell’impianto. 
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L’aria di combustione e di processo sono completamente disaccoppiate. L’aria di processo è pressu-
rizzata dal compressore centrifugo, direttamente connesso all’albero meccanico della turbina, e 
forzata nel recuperatore prima di immettersi nello scambiatore posto nella camera di combustione. 
Con questo schema, l’aria esterna entra sia nella microturbina (0.68kg/s) sia nel generatore di calore 
(0.3kg/s). I fumi di scarico sono la somma di questi due contributi e dei gas prodotti dalla combu-
stione della biomassa (circa 1kg/s). 
La biomassa utilizzata nell’impianto come combustibile è di origine legnosa e può avere diversa 
provenienza: coltivazioni dedicate, lavorazioni meccaniche del legno, interventi di selvicoltura, 
potatura etc.. La composizione e le proprietà chimico-fisiche della biomassa (il contenuto di umidi-
tà, la proporzione tra carbonio volatile e fisso, il contenuto di ceneri e i metalli alcalini) sono 
fondamentali per determinarne il contenuto energetico e la sua efficienza durante il processo di 
conversione energetica. 
Il livello di pressione sonora emesso dall’impianto è coincidente esclusivamente con quello prodot-
to dalla turbina che, secondo i dati di specifica forniti dal produttore, si attesta intorno ai 70 dB ad 1 
metro di distanza. 
Gli organi di accoppiamento, comprensivi di tubazioni in acciaio inossidabile, flange di accoppia-
mento, giunti, compensatori di dilatazione, sono progettati in modo da assicurare il corretto 
funzionamento del sistema limitando perdite di carico e fluido verso l’ambiente esterno. 
Allo stato attuale la modalità di funzionamento dell’impianto è semi-automatica, poiché l’unica 
grandezza controllabile dall’esterno è la portata di combustibile in ingresso; infatti uno degli scopi 
di questa tesi è la realizzazione di un sistema di controllo automatico, che accetti in ingresso dal 
generatore il set point di potenza elettrica da inseguire. (Capitolo 8). Attualmente il controllo della 
microturbina è disaccoppiato da quello della caldaia, tra la caldaia e la microturbine è presente una 
valvola di bypass che devia verso l’esterno l’aria di processo in ingresso nella microturbina in caso 
di blocco di quest’ultima. 
 
2.1 Il generatore di calore 
IL generatore di calore (Figura 2.3) realizzato e commercializzato da Metalref Hi Tech s.r.l. di 
Castellare di Pescia, è progettato per una potenza massima di 480kWt, ha un rendimento termico 
superiore al 90% (UNI EN 303-5: 2004) ed è in grado di funzionare in modo automatico, senza 
presenza di operatori. E’ costituito da tre parti principali: 
 un focolaio a griglia fissa per trattare sia il cippato fine o pellet che materiale legnoso molto 
eterogeneo; 
 un primo scambiatore gas-aria per lo scambio di calore tra i fumi di combustione e l’aria di 
processo in ingresso in turbina; 
 un secondo scambiatore posto sul retro della caldaia, che permette il preriscaldamento 
dell’aria di combustione con il calore residuo dei fumi prima che quest’ultimi vengono con-
vogliati nel camino. 
Il generatore è rivestito esternamente con materiale refrattario di spessore 80cm ed è in grado di 
contenere la temperatura delle superfici esterne a valori di circa 70°C. 
Il sistema di controllo del generatore di calore è implementato tramite un PLC, che controlla la 
portata di aria comburente e la portata di biomassa in ingresso nel generatore in base ai limiti di 
temperatura raggiungibili dai gas di combustione e imposti dall’operatore. 
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Figura 2.3: Generatore di calore. 
2.1.1 Lo scambiatore gas-aria 
Lo scambiatore gas-aria (Figura 2.4) è costituito da un fascio tubiero a volta di 60 elementi del 
diametro di 6mm, attraversato, in più passaggi, dall’aria di processo in ingresso in turbina con 
perdite di carico inferiori a 0.2bar; i tubi sono sfalsati della distanza tra il collettore principale e 
quello secondario, in modo da permettere il passaggio dei gas di combustione tra un tubo e l’altro. 
Tali  gas, che lambiscono i tubi esternamente, escono dalla caldaia in direzione opposta all’ingresso 
dell’aria di processo. 
 La volta può essere divisa in due zone: la prima è la zona radiativa che sovrasta il focolaio, dove lo 
scambio termico avviene principalmente per irraggiamento; la seconda è quella convettiva, divisa 
dalla prima tramite una separazione in refrattario, che costringe i gas caldi a passare tra i tubi della 
volta; in questa zona lo scambio termico avviene prevalentemente per convezione. 
 
 
Figura 2.4: Layout d’insieme dello scambiatore aria-aria. 
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Figura 2.5: Scambiatore gas-aria. 
2.1.2 Il focolaio 
Il focolaio a griglia fissa è posto sotto la zona radiativa dello scambiatore aria-aria, la sua geometria 
è illustrata nella seguente figura: 
 
Figura 2.6: Focolaio a griglia fissa. 
L’aria è regolata su 3 livelli ed è iniettata simmetricamente dai due lati delle pareti del focolaio; 
l’aria primaria e secondaria investono rispettivamente la base e lo strato superficiale del cumulo di 
biomassa (che alimenta dal basso il focolaio), e servono ad innescare e favorire la combustione 
all’interno del solido. Il terzo livello di aria, cosiddetta di post-combustione, è iniettata al di sopra 
della biomassa solida al fine di favorire il completamento della combustione dei volatili incombusti 
e di ridurre le emissioni diluendo i gas di combustione. 
Nella seguente figura sono illustrate le temperature che vengono raggiunte all’interno del focolaio 
durante il funzionamento a regime dell’impianto. 
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Figura 2.7: Viste del generatore di calore e temperature all’interno del focolaio. 
2.1.3 L’alimentazione della biomassa e le ceneri 
La biomassa viene estratta dalla tramoggia tramite una coclea che regola il flusso da immettere in 
caldaia per mantenere prefissate condizioni di generazione di potenza elettrica. 
Il sistema di alimentazione è regolato mediante un dosatore a coclea, munito di serranda di sbarra-
mento al ritorno di fiamma, direttamente pilotato da un azionamento a velocità variabile controllato 
dal sistema principale di comando e controllo del generatore. 
 
Figura 2.8: Deposito della biomassa, coclea di alimentazione e coclea per l’estrazione delle ceneri. 
La biomassa può essere immessa manualmente nel deposito oppure in modo automatico attraverso 
un nastro trasportatore. In alcune installazioni sono stati utilizzati dei container scarrabili con un 
sistema di scaricamento della biomassa automatico (Figura 2.9). Questi container vengono riempiti 
nel luogo di produzione della biomassa e poi sostituiti nel giro di pochi minuti a quelli presenti 
presso l’installazione. Ogni container alimenta a turno la tramoggia, il flusso di biomassa che passa 
dalla tramoggia al generatore tramite la coclea, è controllato dall’azionamento dell’inverter del 
convogliatore stesso. 
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Figura 2.9: Impianto con i container scarrabili e il sistema di scarico della biomassa. 
In altri casi, è stato utilizzato un serbatoio interrato (Figura 2.10) che è riempito direttamente dai 
camion; un nastro trasportatore o un sistema a vite rifornisce la tramoggia. 
 
Figura 2.10: Impianto con serbatoio interrato. 
Le ceneri prodotte dalla combustione si depositano sul fondo di una vasca di contenimento e una 
coclea provvede ad estrarle automaticamente. I fumi di combustione vengono espulsi da un camino 
tramite un estrattore che pone in leggera depressione l’aria nella caldaia. 
Data l’origine controllata della biomassa e la sua composizione chimica, le ceneri, il cui quantitati-
vo varia tra 1% e 6% della massa della sostanza secca, possono essere smaltite come rifiuto non 
pericoloso, secondo il D.M. 5/2/98, o essere riutilizzate sia in ambito industriale (cementificazione, 
laterizi) che agricolo (compost, fertilizzanti). 
2.2 La microturbina 
La microturbina, opportunamente modificata per funzionare con combustione esterna secondo il 
ciclo EFMGT (Externally Fired Micro Gas Turbine), è una macchina derivata dal modello Turbec 
T100 alimentata a gas naturale, in grado di produrre 100kWe, progettata realizzata e commercializ-
zata dalla società Turbec S.p.A. di Cento (FE). 
L’intera unità è costituita da vari sotto-componenti sottoelencati e racchiusi all’interno di un unico 
blocco:  
 il compressore; 
 la turbina; 
 il generatore elettrico; 
 il recuperatore; 
 sistemi ausiliari integrati. 
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di temperature dell’aria di processo superiori al valore massimo indicato rende l’ossigeno presente 
estremamente reattivo, questo, legandosi con il materiale metallico, forma delle particelle dure, che 
trascinate dall’aria, impattano sulle palette della turbina corrodendole in modo irreparabile ed in 
tempi molto brevi rispetto alla vita dell’impianto. 
Raggiungere elevate temperature all’interno della camera di combustione, inoltre, accelera il 
processo di corrosione anche all’esterno dei tubi dello scambiatore, accorciandone la vita utile. 
Alla temperatura di 850°C l’efficienza della microturbina-turbina scende dal 30% fino a circa il 
26% come è illustrato più chiaramente nel capitolo 3. 
2.2.1 Il generatore elettrico 
Il generatore produce energia elettrica alla tensione di 500 V e frequenza 2333 Hz (corrispondenti a 
70.000 giri/minuto dell'albero motore), che poi per mezzo di un raddrizzatore e un convertitore 
statico è convertita agli standard di rete (400 V a 50 Hz); in fase di avviamento la macchina assorbe 
dalla rete; nella seguente figura è illustrato lo schema elettrico unifilare: 
 
Figura 2.12: schema elettrico del generatore elettrico della microturbina. 
2.2.2 Il recuperatore 
Il recuperatore è costituito da uno scambiatore a piastre ad alta efficienza (circa 65%) è montato in 
prossimità dello scarico della turbina in linea con le macchine rotanti. Il suo ruolo è quello di 
incrementare l’efficienza elettrica del sistema permettendo lo scambio termico tra l’aria calda in 
uscita dalla turbina dopo l’espansione e l’aria dopo la fase di compressione. Questa tipologia di 
recuperatori vengono anche definiti a superficie primaria, in quanto l’intera superficie (164m2) è per 
il 100% efficace. 
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2.2.3 Sistemi ausiliari integrati 
 L’unità Turbec T100 è dotata inoltre dei seguenti sistemi ausiliari: 
 Sistema lubrificazione dei cuscinetti: costituito da un serbatoio dell’olio lubrificante, un cir-
cuito chiuso dove l’olio circola, spinto da una pompa apposita. L’olio caldo di lubrificazione 
in uscita dai cuscinetti viene raffreddato da un air-oil cooler fino a 50°C per poi ritornare nel 
circuito. 
 Sistema raffreddamento del generatore: i sistemi elettrici e il generatore vengono raffreddati 
separatamente grazie all’ausilio di un circuito ad acqua. 
 Un ventilatore esterno per raffreddare l’interno dell’unità turbocompressore. 
 PMC (Power Modul Controller) per il controllo completo del sistema elettrico durante la 
fase di regime e per la fase di avviamento e di fermo. 
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3. Le prove sperimentali 
Sull’impianto sperimentale sono state condotte alcune prove con il fine di testarne le prestazioni in 
termini di efficienza e potenza prodotta; più in particolare queste riguardano la biomassa (composi-
zione e potere calorifico) e il funzionamento dell’impianto nelle fasi di accensione-regime-
spegnimento. 
La preparazione delle prove ed i risultati ottenuti sono illustrati seguente capitolo e fanno riferimen-
to a [7], [8], [9]. 
3.1 Nomenclatura 
A:  sezione del tubo di scarico dell’impianto [m2]; 
gFUMI: portata massica dei fumi [kg/s]; 
mBIO: massa della biomassa su giro della coclea [kg/giro]; 
n:  numero di giri a minuto [giri/min]; 
P0:  pressione atmosferica [Pa]; 
R:  costante dei gas specifica per l’aria secca [J/(kg·K)]; 
TFUMI: temperatura dei fumi in uscita dall’impianto [K]; 
 
Simboli greci 
vFUMI: velocità dei fumi [m/s]; 
ρFUMI: densità dei fumi [kg/m3]; 
3.2 Set-up delle prove sperimentali 
3.2.1 Le grandezze misurate 
Le grandezze significative misurate sull’impianto sono elencate di seguito e illustrate in Figura 3.1. 
Le grandezze significative della microturbina sono state misurate dalla strumentazione Turbec, 
acquisite da un apposito software sviluppato dalla Turbec e scaricate tramite connessione usb su pc, 
tali grandezze sono le seguenti: 
 temperature dell’aria di processo in ingresso ed uscita dal compressore [°C] (2-3); 
 portata dell’aria di processo in ingresso al compressore (2) [kg/s]; 
 temperature dell’aria di processo in uscita dal recuperatore lato compressore (4) [°C] e lato 
turbina [°C] (8); 
 temperature in ingresso ed uscita dalla turbina [°C] (6-7); 
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Figura 3.1: Grandezze significative misurate sull’impianto (layout). 
Le grandezze misurate ed acquisite dalla strumentazione e dal software in dotazione presso 
l’Università di Pisa risultano essere le seguenti: 
 temperatura ambiente [°C] (1); 
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 temperature di uscita dallo scambiatore gas-aria lato aria di processo [°C] (5); 
 pressione [mmH2O] di uscita dal recuperatore [°C] (8); 
 contagiri della coclea [giri/min] (9); 
 temperatura dei gas in ingresso nello scambiatore aria-gas [°C] (10); 
 temperatura dei gas di uscita dallo scambiatore aria-gas [°C] (11); 
 temperatura dei gas di uscita dal preriscaldatore [°C] (12); 
 pressione [mmH2O] di miscelamento tra i fumi di combustione e l’aria di processo in uscita 
dal recuperatore (13); 
 temperatura [°C] e portata [kg/s] dei fumi di scarico (14); 
 portata dell’aria di combustione in ingresso ai tre ventilatori [kg/s] (15); 
 temperature dell’aria di combustione (primaria secondaria e di post-combustione) (16) [°C]; 
 potenza netta prodotta dalla turbina [kW] (17); 
 potenza assorbita dagli ausiliari [kW] (17); 
 numero di giri dell’asse della turbina [giri/min] (18); 
La portata dei fumi (kg/s) di scarico si ricava come misura indiretta dalla velocità misurata con il 
tubo di Pitot secondo la relazione: 
 Avg FUMIFUMIFUMI    3.1
L’area della sezione del tubo di scarico A è pari a circa 0.10m2 (diametro 0.36m). 
La densità dei fumi (kg/m3) dipende dalla temperatura secondo la legge dei gas perfetti: 
 
FUMI
FUMI TR
P

0  3.2
Il contagiri della coclea misura il numero di giri al minuto effettuato dalla coclea, quindi la portata 
di biomassa (kg/h) introdotta nel combustore è data da: 
 
BIOBIO mng  60  3.3
Dove la mBIO è la massa media per giro introdotta dalla coclea nel combustore. 
La temperatura d’ingresso in turbina è misurata in due punti differenti: all’uscita dello scambiatore 
aria-gas (5) e all’ingresso dell’espansore (6), in questi due punti si rileva una differenza di tempera-
tura di circa 20°C, dovuta alle perdite di calore lungo il tratto di tubo che congiunge i due punti : 
uscita scambiatore e ingresso espansore. 
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3.2.2 La strumentazione ed il sistema di acquisizione 
MISURA DELLA TEMPERATURA 
Per la misura della temperatura lungo i circuiti dell’aria di processo e dell’aria di combustione 
vengono utilizzati i seguenti sensori di temperatura: 
Tabella 3.1: Caratteristiche tecniche delle sonde di temperatura. 
Tipo di sonda Dimensioni Punti di misura Campo di misura Accuratezza Risoluzione
Termo-resistenza PT100 
4fili 
(RS) 
diametro: 6mm 
lunghezza:250mm 
1-2-3-14-15-16 -70°C/+500°C 
DIN IEC 751: 
Resistenza: 
±(0.12+0.0019·T+ 
-6e-7·T) 
Temperatura: 
±(0.3+0.005·T) 
0.1°C 
Termocoppia K 
3 fili 
(RS) 
diametro: 3mm 
lunghezza:250mm 
4-5-6-7-8-10-11-12-13 -40°C/+1100°C 
DIN IEC 584: 
Temperatura: 
2.5°C o 0.0075·T 
0.1°C 
 
MISURA DI VELOCITA’ 
Per la misura della velocità dei fumi di scarico viene utilizzato un tubo di Pitot che misura la 
velocità del flusso in più punti lungo il diametro del tubo per poi ottenere il valore medio. Il tubo di 
Pitot collegato ad un trasmettitore che invia i segnali alla scheda di acquisizione e quindi al pc. Le 
caratteristiche del tubo di Pitot e del trasmettitore adottato durante le prove sono riportati nella 
seguente tabella: 
Tabella 3.2: Caratteristiche tecniche del tubo di Pitot. 
Tipo di sonda Dimensioni Punti di misura 
Campo di 
misura Accuratezza Risoluzione
Tubo di Pitot 
tipo a L 
(KIMO) 
diametro: 6mm 
lunghezza:500mm
14 -- 
<1% per  ±10°di 
Allineamento con il 
flusso 
-- 
Trasmettitore di velocità e 
(pressione) 
(KIMO)  
-- 14 2-100m/s 
0.5% sulla lettura 
di ±10Pa 0.1 m/s 
 
MISURA DEI GIRI DELLA COCLEA 
Il sensore che misura i giri della coclea è montato frontalmente ad un appendice, su cui è montato 
un magnete, che ruota solidalmente alla coclea; il sensore rileva, tramite una variazione 
dell’induzione elettromagnetica, il passaggio del magnete calettato sull’asse di rotazione. 
 
I segnali di temperatura, velocità e i giri della coclea, provenienti dai sensori di temperatura, dal 
misuratore di velocità del tubo di Pitot e dal contagiri della coclea, sono inviati ai moduli di acquisi-
zione e trasferiti contemporaneamente ad un computer; vengono quindi elaborati dal programma 
LabVIEWTM, in modo tale da ottenere le grandezze desiderate. 
Le caratteristiche tecniche dei moduli utilizzati sono indicate nella seguente tabella: 
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Tabella 3.3: Moduli di acquisizione. 
Modulo Grandezza acquisita Input range Precisione 
NI 9219 Temperatura (RTD) ±125mV 271 µV 
NI 9219 Temperatura (TK) ±125mV 271 µV 
NI 9219 Velocità ±25mA 152 µA 
NI 9219 Giri della coclea ±25mA 152 µA 
 
MISURA DELLA POTENZA PRODOTTA DALLA TURBINA 
La potenza prodotta dalla turbina è acquisita tramite un Watmetro PZ4000 della Yocogawa e 
salvata su pc in un file Excel. In particolare la potenza netta prodotta è data dalla differenza tra la 
potenza lorda e quella assorbita dai servizi ausiliari secondo lo schema illustrato nella figura se-
guente: 
 
Figura 3.2: Schema unifilare della misura di potenza fatta. 
MISURA DELLA PRESSIONE 
Le pressioni, misurate in mmH2O, sono le uniche grandezze che vengono acquisite a mano, poiché 
misurate tramite tubo a U riempiuto con l’acqua. Questo metodo è efficace per misurare piccoli salti 
di pressione, durante la prova il salto massimo di pressione rilevato risulta di 10mmH2O. 
 
In generale ogni prova può durare in media 6 ore ed il tempo di campionamento durante la prova è 
di 1 minuto. 
3.2.3 La procedura sperimentale 
I tipi di prove condotte sull’impianto sono di due tipi differenti: 
 accensione regime e spegnimento; 
 prova di durata a regime. 
In entrambi i casi, prima della prova viene scelto il tipo di biomassa, quindi da freddo l’impianto 
viene acceso, portato a regime e poi spento, ciò che cambia nei due tipi di prova è il tempo di 
permanenza nella condizione di regime, nel primo caso può è di circa 1h e 30min, nel secondo è di 
circa 4 ore. 
3.3 Prove condotte sulla biomassa 
Il cippato di pino è stato il principale tipo di biomassa utilizzata come combustibile durante le prove 
sperimentali; grazie alla collaborazione del CRIBE (Centro di Ricerca sulle Biomasse da Energia) 
dell’Università di Pisa, alcuni tipi di test sono stati condotti su questo ed altri tipi biomassa, al fine 
di determinarne la composizione e il potere calorifico. In particolare tramite l’analisi immediata è 
possibile ricavare la percentuale in massa di umidità, volatili, carbonio fisso e ceneri del campione 
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analizzato; tramite l’analisi elementare è possibile ricavare la concentrazione di azoto, carbonio, 
idrogeno, ossigeno, da questa analisi, infine, è possibile poi ricavarne il potere calorifico superiore. 
3.3.1 Analisi immediata 
L’analisi immediata consiste in una prova termo-gravimetrica, eseguita tramite la termobilancia TA-
Q500, durante la quale viene registrata la perdita in peso del campione studiato, durante le fasi 
essiccamento, de-volatilizzazione ed ossidazione del char (residuo solido ricco di carbonio che si 
ottiene dopo la de-volatilizzazione della biomassa). 
Prima della prova la biomassa viene essiccata alla temperatura di 105°C per 20 ore e poi finemente 
macinata, il peso del campione è di circa 5mg per evitare gradienti interni di temperatura. 
La prova è divisa in sei fasi intervallate da: 
1. rampa di temperatura da 23°C a 105°C con velocità di riscaldamento di 20°C/min in atmo-
sfera di azoto N2, durante questa fase viene liberato il contenuto di umidità residua; 
2. isoterma della durata di 10 minuti; 
3. rampa con velocità di 20°C/min fino alla temperatura di 900°C in atmosfera di azoto N2, 
durante questa fase si verifica la de-volatilizzazione della biomassa; 
4. isoterma per 10 minuti; 
5. raffreddamento a 800°C in atmosfera di ossigeno O2, in questo caso si verifica l’ossidazione 
del carbonio presente nel campione di biomassa; 
6. isoterma per 10 minuti. 
La percentuale di ceneri, ottenuta sottraendo al peso iniziale del campione i pesi dovuti 
all’umidità, volatili e carbonio fisso.  
In Tabella 3.4 sono illustrati i risultati dell’analisi immediata condotta su cinque campioni di 
biomassa, normalizzati sul peso del campione al suo peso iniziale. 
Tabella 3.4: Analisi immediata condotta sui campioni di biomassa. 
% w/was (come ricevuto) Umidità Volatili Carbonio fisso Ceneri 
Cippato di pino 38.80 48.75 9.50 2.95 
Cippato di pioppo 18.04 64.45 12.76 4.75 
Pellets di girasole 4.23 75.00 14.03 6.75 
Segatura di leccio 27.05 59.60 11.58 1.77 
Arundo donax 8.98 70.43 15.83 4.76 
 
Nella  
Figura 3.3 sono illustrati i grafici riguardanti la prova termo-gravimetrica relativa al campione di 
cippato di pino utilizzato come combustibile durante la prova eseguita per studiare le prestazioni 
dell’impianto. 
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Figura 3.3: Prova termogravimetrica riferita al campione di cippato di pino. 
3.3.2 Analisi elementare 
La prova è effettuata attraverso un analizzatore elementare LECO TruSpec CHN; il campione di 
biomassa (0.15g) viene finemente macinato ed essiccato per 20 ore alla temperatura di 104°C. In 
seguito la biomassa viene posta in un forno in cui avviene una combustione rapida e completa alla 
temperatura di 950°C in eccesso di ossigeno. I prodotti della combustione sono fatti passare attra-
verso un forno di post-combustione a 850°C per una ulteriore ossidazione. I gas di combustione 
(anidride carbonica, acqua e ossidi di azoto), raccolti in un contenitore detto ballast, vengono quindi 
miscelati ed inviati alle rispettive unità di rivelazione dello strumento. Due rivelatori ad assorbimen-
to infrarosso misurano la concentrazione di anidride carbonica e acqua da cui è possibile ricavare la 
concentrazione di carbonio ed idrogeno. Da un’ulteriore quota dei gas di combustione, immessa in 
un flusso di elio e fatta passare in un catalizzatore, viene rimosso l’ossigeno in modo da convertire 
gli NOx ad azoto elementare, quindi un rilevatore di termo-conducibilità ne determina la concentra-
zione. 
 Nella seguente tabella sono riportati i risultati dell’analisi elementare condotta su cinque campioni 
differenti di biomassa, normalizzati con il contenuto di ceneri ottenuto mediante l’analisi immediata 
[10]. 
Tabella 3.5: Massa dei componenti presenti in differenti campioni di biomassa in percentuale della massa totale 
secca del campione (%w/wDry). 
% w/was (base secca) N C H O Ceneri PCS (kJ/g) 
Cippato di pino 0.36 45.84 5.57 43.41 4.82 17.68 
Cippato di pioppo 0.32 43.90 5.32 44.66 5.80 16.53 
Pellets di girasole 3.43 45.46 6.00 35.32 9.79 18.64 
Segatura di leccio 0.38 39.40 5.11 41.32 13.79 14.99 
Arundo donax 0.14 39.80 5.10 37.17 17.79 15.57 
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Il potere calorifico superiore della tabella (espresso in kJ/kg) è ricavato secondo la seguente correla-
zione che sfrutta i valori percentuali dell’analisi elementare [11]: 
   NOAshSHCPCS  86.11931.1538.6898.132295.340  3.4
Nelle prove sperimentali il tipo di biomassa utilizzata è il cippato di pino con il 38.8% di umidità, il 
potere calorifico superiore è di 17680 kJ/kg e di 16800kJ/kg per il materiale secco. 
3.4 Prove di funzionamento dell’impianto 
Questo paragrafo mostra i risultati di due test eseguiti sull’impianto sperimentale. Il primo test è 
della durata di 4 ore e comprende le fasi di avvio e arresto del sistema. Le figure seguenti mostrano 
la fase centrale della prova ed i dati ottenuti nella fase di regime del test; questi sono stati utilizzati 
per valutare il bilancio energetico dell'impianto e la sua efficienza. I dati sono stati mediati su base 
di 15 minuti. 
La prima ora di funzionamento comprende l'avviamento dell'impianto e la sua rampa verso la 
potenza nominale e non è mostrato nei grafici; dopo questa fase l'impianto raggiunge una potenza 
massima netta di 70kW (Figura 3.4).Il tipo di biomassa utilizzata è il cippato di pino. 
La Figura 3.4 mostra che, durante il funzionamento a regime, la temperatura dell'aria di processo in 
ingresso in turbina è di 850°C, 100°C al di sotto della temperatura di progettazione quando la 
turbina è alimentato con il gas naturale. Come spiegato nel paragrafo 2.2, questo valore di tempera-
tura costituisce un vincolo tecnologico imposto dal materiale utilizzato per lo scambiatore di calore 
ad alta temperatura (acciaio inossidabile AISI 310S), in quanto esso costituisce un buon compro-
messo tra la necessità di lavorare ad alte temperature e il costo del sistema complessivo; utilizzare 
una superlega come materiale per lo scambiatore renderebbe i costi d’investimento eccessivamente 
elevati; l’utilizzo dell’acciaio 310S determina la diminuzione del rendimento del sistema di alcuni 
percento. 
 
Figura 3.4: Potenza elettrica netta prodotta dall’impianto durante la prova. 
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Figura 3.5: Temperatura in ingresso in turbina durante la prova. 
Un ulteriore problema che determina la diminuzione dell'efficienza del sistema è mostrato in Figura 
3.6; il sistema di prova è installato al coperto e l'aria in ingresso raggiunge rapidamente 22°C 
durante il funzionamento dell’impianto, l’aumento della temperatura in ingresso nel compressore, 
ne determina una diminuzione delle prestazioni. 
 
Figura 3.6: Temperatura dell’aria ingresso nel compressore. 
Durante l'intera prova, la potenza assorbita dai servizi ausiliari è quasi costante (Figura 3.7), questo 
è dovuto principalmente al ventilatore di estrazione dei gas di scarico che viene utilizzato per 
mantenere la camera di combustione ad una pressione inferiore a quella atmosferica. Il valore 6kW 
comprende tutti i dispositivi ausiliari compreso il sistema di trasporto della biomassa. 
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Figura 3.7: Potenza elettrica assorbita dagli ausiliari. 
Nelle seguenti figure sono riportate alcune grandezze significative misurate durante la prova. 
 
Figura 3.8: Velocità di rotazione della turbina in percentuale del valore nominale (70000 rpm). 
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Figura 3.9: Temperatura dei fumi in uscita dal generatore di calore. 
Il valore medio della portata di combustibile introdotta nel focolaio durante la fase di regime della 
prova è di circa 150kg/h, durante la fase di spegnimento dell’impianto la portata di combustibile è 
interrotta. 
Una seconda prova è stata condotta per testare le temperature del circuito dell’aria di processo e di 
quella di combustione, per testare le prestazioni del sistema durante la fase di regime. Il combustibi-
le utilizzato è il cippato di pino. In questo caso il tempo di campionamento si riferisce ad un minuto. 
In Figura 3.10 sono illustrate le temperature lungo il circuito dell'aria di processo. L'aria entra nel 
generatore di calore a 520°C e raggiunge l’ingresso in turbina a 850°C. Dopo l’espansione arriva a 
540°C per poi diminuire fino a 175°C dopo la recuperatore. 
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Figura 3.10: Temperature dall’alto in basso: ingresso nell’espansore, uscita dall’espansore, ingresso nel genera-
tore di calore, uscita dal recuperatore. 
La Figura 3.11 si riferisce al circuito di combustione e mostra la temperatura dei gas di scarico a 
450°C, mentre, dopo lo scambiatore di calore e prima del pre-riscaldatore la temperatura è di circa 
600°C. Durante la prova la turbina funziona a circa 75kW (fig. 17). 
 
Figura 3.11: Temperature dell’aria nel circuito di combustione: uscita dallo scambiatore di calore (curva in 
rosso), uscita dal generatore di calore (curva in verde). 
0 40 80 120 160 200 240
0
100
200
300
400
500
600
700
800
900
Tempo (min)
Te
m
pe
ra
tu
ra
 (°
C
)
0 40 80 120 160 200 240
300
350
400
450
500
550
600
650
700
Tempo (min)
Te
m
pe
ra
tu
ra
 (°
C
)
       41 
 
Figura 3.12: Potenza prodotta dalla turbina. 
Infine le Figura 3.13 e Figura 3.14 mostrano l'azione del regolatore di velocità della turbina che, 
agendo sulla portata d’aria in ingresso nel compressore tramite una valvola di bypass, regola la 
velocità della turbina per mantenere costante la tensione sulla sbarra DC. Il confronto di Figura 3.12 
e Figura 3.14 conferma che la velocità della turbina è fortemente correlata alla potenza prodotta. 
 
Figura 3.13: Tensione sulla sbarra DC. 
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Figura 3.14: velocità della turbine in percentuale del valore nominale (70000rpm). 
3.5 Emissioni inquinanti 
Le emissioni inquinanti dell’impianto di cogenerazione sono molto basse rispetto ai limiti imposti 
dalla legge italiana; l'iniezione dell'aria su tre livelli assicura che la combustione produca solo 
minime quantità di NOx. D’altra parte, il contenuto di zolfo nelle biomasse legnose è molto bassa, 
inoltre l'utilizzo di una sonda lambda sull’uscita dei fumi consente un controllo accurato della 
combustione per mantenere l'ossido di carbonio a livelli minimi. Il particolato è limitato da un 
sistema a ciclone, e tuttavia se necessario è possibile utilizzare un filtro a per ridurne ulteriormente 
l’emissione. Durante le prove, i campioni prelevati dallo scarico sono stati analizzati da laboratori 
qualificati2 ed i risultati, che si riferiscono al funzionamento dell’impianto a potenza nominale, sono 
confrontati con i limiti imposti dalla legge italiana secondo il DPCM 8 marzo 2002 riferiti agli 
impianti termici di potenza nominale complessiva installata compresa fra 0.15MWt e 3MWt relati-
vamente ad un’ora di funzionamento esclusi i periodi di avviamento, arresto e guasti (Tabella 3.6): 
Tabella 3.6: Contenuto di inquinanti nei gas di scarico in condizioni standard. 
Inquinanti (mg/m3) in condizioni standard 
e 11% di O2 
Valori  
misurati 
Limiti di legge 
(Dpcm 8 marzo 2002) 
Particolato 9.5 100 
Ossido di Carbonio (CO) 183 350 
Diossido di carbonio (NO2) 163 500 
 
                                                 
2 Laboratori di analisi e ricerche industriali-Via Mazzini 11 Massa e Cozzile 51010 Massa e Cozzile (PT). 
ECOLAB CONSULTING s.r.l. Laboratorio di analisi e ricerche ambientali - Via Prov. Lucchese 1/G 51030 Serravalle 
Pistoiese (PT). 
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3.6 Prestazioni ed efficienza del sistema 
L’aria di processo, che passa attraverso lo scambiatore di calore aria-gas, ha una portata di 0.68kg/s 
e, quando la prova è a regime, viene scaldata da circa 500°C a 850°C. Quindi 270kWt vengono 
trasferiti all’aria di processo attraverso tale scambiatore di calore. L’efficienza della microturbina (e 
del generatore elettrico), calcolata come rapporto tra questo valore e la potenza netta in uscita 
(70kWe), è di circa il 26%. 
Tale risultato è coerente con i dati di targa forniti dal produttore della microturbina e riferiti alla 
stessa macchina alimentata a gas naturale. 
Quando la turbina funziona con il gas, la potenza elettrica prodotta è di 100 kW con un’efficienza 
elettrica del 30%, ottenuta con la temperatura d’ingresso in turbina di 950°C e con temperatura e 
pressione dell’ambiente circostante a 15°C e 1atm. 
Nella prova si ha una diminuzione complessiva dell’efficienza di circa il 4% dovuta a due fattori: 
 l’aumento della temperatura dell’aria dell’ambiente circostante alla microturbina rispetto 
alle condizioni nominali di progetto (da 15°C a 22°C); 
 la diminuzione della temperatura dell’aria in ingresso nell’espansore (da 950°C a 850°C). 
A causa delle irreversibilità del sistema l’ambiente che circonda la microturbina si scalda cosicché 
la temperatura dell’aria di processo all’ingresso del compressore è di 22°C anziché 15°C, questo 
produce una riduzione del rendimento di circa il 1.5%, come descritto in letteratura [2]. Nel seguen-
te grafico è riportato l’andamento del rendimento e della potenza prodotta dalla microturbina in 
percentuale del valore nominale, in funzione della temperatura dell’aria in ingresso nel compresso-
re, alla pressione costante di 1atm. 
 
Figura 3.15: Rendimento elettrico e potenza della MTG (Micro Turbina a Gas), in percentuale dei rispettivi 
valori nominali (30% a 100kWe), in funzione della temperatura ambiente. 
Inoltre, a causa dei limiti tecnologici imposti sullo scambiatore di calore, la temperatura dell’aria 
d’ingresso nell’espansore è di 850°C invece che 950°C. 
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Secondo [4], questo fatto influenza l’efficienza della microturbina, diminuendola intorno al 27%. 
Nella seguente figura è illustrata l’efficienza elettrica della microturbina in funzione della tempera-
tura d’ingresso dell’aria di processo nello scambiatore, avendo fissato a differenza di temperatura 
tra l’uscita dallo scambiatore di calore e l’ingresso nella microturbina. 
 
Figura 3.16: Efficienza elettrica vs. la temperatura dell’aria di processo in ingresso in turbina (fissata la diffe-
renza di temperatura nel recuperatore). 
Tenendo conto dell’ulteriore riduzione del 3%, l’efficienza teorica è del 25-26%, che corrisponde al 
valore ottenuto con le misure. 
L’efficienza totale del sistema è intorno al 15.6%; questo valore è dato dal rapporto tra la potenza 
elettrica prodotta e la potenza immessa con la biomassa. Tale potenza è pari a 450kWt ed è calcolata 
riferendosi al PCS (17680kJ/kg) e tenendo conto che la biomassa bagnata ha una portata di 150kg/h 
corrispondente a 92kg/h di biomassa asciutta. 
Se si tiene conto del calore speso per evaporare il contenuto di acqua, si ottengono le prestazioni 
dell’impianto alimentato con il materiale asciutto. La quantità di 58kg/h di acqua necessita di 
36.5kWt di potenza per essere evaporata, quindi il calore utile è di 413.5kWt e l’efficienza arriva al 
17%. Riferendosi al PCI (16880kJ/kg) e tenendo ancora conto del calore necessario per far evapora-
re l’acqua, il calore utile è di 395kWt, cui corrisponde un’efficienza del 17.7%. 
Il generatore di calore ha un’efficienza di scambio data dal rapporto tra il calore fornito all’aria di 
processo (270kW) e il calore contenuto nella biomassa (450kWt, 413.5kWt, 395kWt, a seconda dal 
riferimento usato). L’efficienza del generatore di calore è quindi del 60%, 65% o 68%. 
Infine il calore utile per la cogenerazione è recuperato miscelando l’aria di processo in uscita dalla 
turbina dopo lo scambiatore di calore rigenerativo (0.68kg/s @ 200°C) con quella in uscita dallo 
scambiatore di calore (0.3kg/s @420°C Figura 3.9). La potenza contenuta nei fumi riferita ad una 
temperatura d’ingresso di 20°C è di 250kWt. 
La temperatura minima a cui possono essere rilasciati i gas dopo il recupero termico è di 120°C, 
consentendo, in questa configurazione, un recupero di 150-200kWt. 
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La potenza del sistema di microgenerazione e i dati di temperatura raccolti durante la seconda 
prova, sono rappresentati in Figura 3.17 e confrontati con i valori teorici. Se si esclude il transitorio 
legato all’accensione dell’impianto, il comportamento della turbina corrisponde ai valori calcolati. 
 
Figura 3.17: Potenza in uscita vs. temperature d’ingresso in turbina, valori teorici (linea continua), valori 
misurati (punti). 
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4. Il ciclo combinato 
La possibilità che, in molte applicazioni, il calore reso disponibile come residuo dall’impianto a 
microturbina non sia impiegabile direttamente in maniera utile e conveniente ha condotto allo 
studio di una soluzione che consentisse di impiegare tale calore per produrre una quota aggiuntiva 
di energia elettrica, realizzando difatti un ciclo combinato. La soluzione individuata, considerando 
le temperature disponibili e le taglie in gioco, è stata quella di impiagare un ciclo Rankine organico.  
L’impianto di cogenerazione EFMGT è in grado di produrre 75kW di potenza elettrica e 200-
250kW di calore utile proveniente dai fumi. Tale calore, disponibile gratuitamente dal sistema 
EFMGT, sarebbe sufficiente a produrre 25-30kWe attraverso un sistema ORC opportunamente 
dimensionato; l’impianto pilota, tuttavia, è caratterizzato da una macchina (prodotto da Newcomen 
S.r.l.) in grado di produrre 14kWe con il fine di dimostrare la fattibilità del concetto. 
Il sistema complessivo è stato brevettato da Tep S.r.l. e il progetto è cofinanziato dalla Regione 
Toscana. 
 
4.1 Nomenclatura 
CCOMB:  costo del combustibile [€/kWh]; 
CIMP:  costo dell’impianto [€/kWh]; 
CTOT:  costo totale dell’impianto [€]; 
hOP:  ore equivalenti di funzionamento annue [h]; 
PNOM:  potenza nominale [kW]; 
 
simboli greci 
α:   annualità; 
β:   percentuale dei costi d’impianto che definisce i costi di O&M; 
ηEL:  efficienza elettrica; 
4.2 Il ciclo combinato: considerazioni preliminari 
L’utilizzo del ciclo combinato anche su piccole scale di produzione di potenza elettrica (100kW), 
risulta essere vantaggioso. 
A parità di potenza chimica immessa con la biomassa nel combustore (450kW), l’utilizzo dei fumi 
di scarico dell’impianto EFMGT per la produzione, tramite un ORC, di 30kWe aggiuntivi ai 75kWe 
prodotti dall’impianto EFMGT, determina un aumento del rendimento energetico complessivo, dal 
17% al 23%. 
Per quanto riguarda un’analisi preliminare di tipo economico [12] [13], si fa ancora riferimento 
all’impianto di cogenerazione EFMGT e al sistema ORC in grado di produrre rispettivamente 
75kWe e30kWe. 
Riferendosi alla generazione di potenza elettrica, l’EFMGT ha un costo specifico di 5k€/kW, 
mentre il sistema ORC di circa 3k€/kW. Il prezzo medio del sistema è di circa 4.5k€/kW. 
Supponendo di ammortizzare i costi d’investimento in 10 anni (con il 5% di tasso d’interesse), il 
costo annuale per l’impianto a ciclo combinato da 100kW è di circa 60k€/anno, mentre, per 
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l’EFMGT da 75kW è di circa 50k€/anno. In entrambi i casi, supponendo che l’impianto opera per 
circa 6000 ore operative equivalenti l’anno, con un consumo di combustibile privo di acqua di 
100kg/h, sono necessarie 600 tonnellate di combustibile all’anno; con un costo di 100€/t (riferito al 
materiale asciutto), il costo annuale del combustibile è di 60k€/anno. Con tale quantità di biomassa, 
l’impianto a ciclo combinato produce 600MWh/anno, mentre l’EFMGT da solo 450MWh/anno. 
Il costo finale dell’energia (4.1) è quindi 200€/MWh per il ciclo combinato, e 245€/MWh per 
l’EFMGT. Se si considera il guadagno dovuto sia all’incentivo che alla cessione dell’energia alla 
rete elettrica per un valore di 280€/MWh, il sistema a ciclo combinato ha un ritorno annuo di 48k€, 
mentre l’EFMGT solo di 16k€, questo implica un ritorno dell’investimento rispettivamente di 5 e 7 
anni Figura 4.1. 
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Sebbene questi calcoli costituiscano, semplicemente, un approccio preliminare alla questione 
economica, cifre simili sono raggiungibili sotto diverse ipotesi. In ogni caso è possibile raggiungere 
una differenza di circa 40-50 €/MWh del costo di energia elettrica tra il ciclo combinato e l’EMFGT 
da solo. 
Se la disponibilità di biomassa è gratuita, come accade quando si utilizzano i residui delle segherie 
o altri processi industriali, il costo per la generazione di energia elettrica è rispettivamente di 
100€/MWh e 110€/MWh. In questo caso la quantità di energia elettrica ceduta con il ciclo combina-
to è il 30% più elevata che con l’EFMGT da solo. In questi casi, la possibilità di usare dei residui di 
lavorazione come combustibile, ha due conseguenze economicamente vantaggiose: la vendita 
dell’energia elettrica e il risparmio sui costi di smaltimento dei rifiuti. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Figura 4.1: Tempo di ritorno dell’investimento. 
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4.3 Il sistema ORC 
La Figura 4.2 mostra il sistema ORC installato nel laboratorio; la Figura 4.3 mostra gli elementi 
principali del sistema. 
 
 
Figura 4.2: Il sistema ORC installato nel laboratorio di prova. 
 
 
Figura 4.3: Elementi del ciclo ORC. 
Il fluido di lavoro utilizzato per il ciclo Rankine è il tetrafluoroetano R134a (CH2FCF3), un fluido 
non infiammabile, la cui massa molecolare è di 102kg·kmol-1 con punto di ebollizione a pressione 
ambiente di -25.9°C. La portata in condizioni nominali di tale all’interno del circuito fluido è di 
0.6kg/s. 
4.4 Il ciclo di lavoro 
Il fluido compresso da una pompa in fase liquida passa dal serbatoio in un economizzatore (Figura 
4.4) dove riceve il calore dallo stesso fluido in uscita dall’espansore, quindi passa nel preriscaldato-
re dove è scaldato ulteriormente dall’acqua (80-85°C) che proviene dall’uscita dello scambiatore 
della caldaia a biomassa. Nell’evaporatore il fluido passa dalla fase liquida alla fase vapore; dopo 
Condensatore
Serbatoio 
Espansore
Generatore 
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l’espansione, che avviene nell’espansore volumetrico, attraversa l’economizzatore per scaldare il 
liquido freddo (come ad inizio spiegazione). Infine, dopo la condensazione il fluido torna nel 
serbatoio. 
Una torre di raffreddamento è utilizzata per dissipare il calore rilasciato dal fluido all’acqua del 
circuito freddo, durante la condensazione. 
 
 
Figura 4.4: Schema di principio del ciclo ORC. 
La forma particolare della curva limite (Figura 4.5) permette il recupero di una piccola parte di 
calore (stato 5-6*), grazie alle irreversibilità dell’espansore volumetrico. Inoltre, il basso punto di 
ebollizione del fluido incrementa l’efficienza del sistema, poiché le temperature di surriscaldamento 
e condensazione del ciclo sono poste agli estremi della curva limite. 
La Figura 4.5 mostra, nel piano P-h, il confronto tra il ciclo ORC nominale (curva blu) ed il ciclo 
sperimentale (curva rossa), ottenuto durante la campagna di prove descritta in dettaglio nel paragra-
fo 4.5. 
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Figura 4.5: Il ciclo ORC (curva blu: ciclo nominale; curva rossa: ciclo reale). 
La Tabella 4.1 mostra i valori che caratterizzano i punti del ciclo Rankine riferiti alle condizioni 
nominali del ciclo. 
Tabella 4.1: Stati del ciclo nominale. 
Stati del ciclo T (°C) P (bar) h (kJ/kg) s (kJ/kg)
1 10 4.2 214.10 1.050 
3 81 27.5 326.31 1.389 
4 85 27.5 441.92 1.722 
5 10.4 4.2 404.5 1.722 
5* 20 4.2 413.53 1.762 
6 10 4.2 404.50 1.722 
 
Riferendosi alle condizioni nominali, l’acqua entra nell’evaporatore a circa 90°C, il fluido di lavoro 
passa dalla fase liquida alla fase vapore, raggiungendo circa 85°C a 27.5bar (condizioni di surri-
scaldamento). In un’espansione ideale, il fluido potrebbe raggiungere i 10.4°C a 4.2bar (stato 5), 
senza alcun recupero di calore; a causa dell’irreversibilità dell’espansore, che muove il punto di 
lavoro dallo stato 5 allo stato 5* (20°C), è invece possibile recuperare una piccola quota di esso. Nel 
condensatore, il fluido passa dalla fase vapore alla fase liquida. Il fluido di raffreddamento è 
l’acqua, la cui temperatura all’ingresso è di circa 5°C e il salto termico tra ingresso ed uscita è di 
circa 3°C, con una portata di 30m3/h. 
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Durante le prove sperimentali, l’acqua entra nell’evaporatore a 81°C e il fluido raggiunge 72°C a 
22bar, la temperatura di condensazione è di 17.5°C a 5.3bar. Questo riduce l’area della curva del 
ciclo di lavoro (Figura 4.5) e quindi le prestazioni della macchina. 
Tabella 4.2: Stati del ciclo reale. 
Stati del ciclo T (°C) P (bar) h (kJ/kg) s (kJ/kg)
1 17.5 5.3 224.00 1.083 
3 71.7 22.0 307.26 1.341 
4 75.0 22.0 439.95 1.725 
5* 30.0 5.3 416.63 1.762 
6 17.5 5.3 408.40 1.722 
 
4.5 Le prove sperimentali 
Nella campagna sperimentale è stato testato il funzionamento del sistema EFMGT e ORC, al fine di 
verificarne il funzionamento e dare una stima dell’efficienza dell’ORC e dell’impianto nel suo 
complesso. 
La seguente figura mostra lo schema d’impianto utilizzato per le prove, esso è composto da: il 
sistema EFMGT, il generatore di back-up (utile in avviamento o quando si vuole far funzionare il 
sistema ORC da solo), lo scambiatore di calore gas-acqua e il sistema ORC. 
 
 
Figura 4.6: Schema dell’impianto a ciclo combinato. 
Durante le prove entrambi i sistemi EFMGT e ORC lavorano insieme, mentre il generatore di calore 
di back-up è spento. 
Poiché il sistema ORC è progettato per produrre 14kWe, la potenza termica richiesta dai gas per 
scaldare l’acqua calda (circa 170kWt) è più bassa della potenza termica disponibile (270kWt) in 
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condizioni nominali; quindi, durante le prove sperimentali, il punto di lavoro del EFMGT è voluta-
mente più basso di quello nominale, con una produzione di energia elettrica di 42kWe al posto di 
75kWe (valore nominale). Il pellet di girasole è il combustibile utilizzato per la combustione, con il 
6% di umidità e potere calorifico inferiore di 18200 kJ/kg. 
4.5.1 Set-up delle prove sperimentali 
Al fine di monitorare con maggiore completezza possibile l’impianto in esame, oltre alle grandezze 
acquisite sul sistema EFMGT e illustrate nel paragrafo 3.2, sono state acquisite le misure riguardan-
ti il sistema ORC: la potenza termica in ingresso ed uscita dal sistema, la potenza elettrica in uscita, 
la potenza elettrica assorbita dagli ausiliari. 
I punti di misura sono illustrati nelle Figura 4.7 e Figura 4.8 e riassunti nel seguente schema: 
 temperatura dell’acqua in ingresso ed uscita dal circuito caldo [°C] (1) (2); 
 portata volumetrica dell’acqua sul circuito del lato caldo [m3/h] (1); 
 temperatura dell’acqua fredda in ingresso ed uscita dal condensatore [°C] (3) (4); 
 portata volumetrica sul lato acqua fredda [m3/h] (4); 
 temperatura di condensazione del fluido [°C] (6); 
 temperatura di evaporazione del fluido [°C] (7); 
 temperatura di surriscaldamento del fluido [°C] (8); 
 potenza prodotta dal generatore elettrico a valle dell’inverter (Figura 4.8 - CW2) [kW]; 
 potenza assorbita dagli ausiliari (Figura 4.8 - CW3) [kW]. 
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Figura 4.7: Punti di misura sul lato termico. 
 
Figura 4.8: Schema elettrico con la strumentazione per la misura delle grandezze elettriche. 
 
Inoltre, per la stima dell’efficienza di ciclo del sistema ORC, sono state registrate le seguenti 
grandezze: 
 la velocità di rotazione della pompa [% del valore nominale (450rpm, 0.08kg/giro di fluido 
R134a)] (5); 
 la temperatura di condensazione del fluido [°C] (6); 
 la temperatura di evaporazione del fluido [°C] (7); 
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Note in forma diretta tali grandezze, è possibile conoscere i punti del ciclo termodinamico; inoltre, 
note le caratteristiche della pompa di rilancio e il suo numero di giri durante il funzionamento, 
risulta nota anche la portata del fluido, di conseguenza è possibile conoscere, in modo indiretto, la 
potenza termica assorbita dal fluido durante la fase di riscaldamento e quindi la potenza termica 
ceduta dal fluido all’acqua durante la condesazione. 
La strumentazione utilizzata per effettuare le  misure è riportata nella seguente tabella: 
 Tabella 4.3: Caratteristiche della strumentazione utilizzata. 
Misura Strumento Note Dimensioni Punti di misura 
Campo di 
misura Accuratezza Risoluzione
Temperatura Termocoppia Tipo K 3 fili 
(RS) 
diametro: 3mm 
lunghezza: 
250mm 
1 2 4 5 
-
40°C/+1100°C 
DIN IEC 
584: 
Temperatura: 
2.5°C o 
0.0075·T 
0.1°C 
Portata lato 
acqua 
fredda 
Misuratore  
di portata 
volumetrica 
Euromag 
MUT2200 
larghezza: 
149mm altezza: 
400mm 
spessore: 
198mm 
5 
9.05m3/h 
90.48m3/h 
UNI EN ISO 
6817 
UNI EN 
ISO 6817 
Potenza 
prodotta ed 
assorbita 
Wattmetro 
Yokogawa 
CW240 
larghezza: 
206mm altezza: 
184mm 
profondità: 
65mm 
6 7 600V-20A ±1dg 16bit 
 
I segnali di temperatura sono inviati ai moduli di acquisizione e trasferiti ad un computer; vengono 
quindi elaborati dal programma LabVIEWTM. Il tempo di acquisizione è di 1 secondo. 
4.6 Prove di funzionamento  
Questo paragrafo mostra i risultati di una delle prove più interessanti condotte sul sistema ORC; nel 
complesso la prova dura 30 minuti. La Figura 4.9 mostra la potenza elettrica prodotta dall’ORC 
includendo le fasi di avviamento. Durante i primi 200 secondi, prima che l’ORC cominci a produr-
re, il calore trasferito dal fluido r134a all’acqua fredda è maggiore rispetto a quello assorbito 
dall’acqua calda (Figura 4.10): il fluido, scaldato dall’acqua calda, comincia a circolare nel sistema 
senza espandere rilasciando l’energia accumulata durante i cicli di lavoro precedenti. Quando il 
calore assorbito diventa maggiore di quello rilasciato, il sistema ORC comincia a erogare energia 
elettrica. 
A 10kWe, la potenza elettrica comincia a decrescere fino a raggiungere i 7kWe, questo accade 
perché l’acqua fredda non è in grado di assorbire tutto il calore accumulato dal fluido organico a 
causa di un cattivo dimensionamento del circuito dell’acqua fredda. La pressione di condensazione 
aumenta (Figura 4.11) mentre la pressione di evaporazione rimane costante. La Figura 4.12 mostra 
gli andamenti delle temperature di surriscaldamento e condensazione del fluido. 
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Figura 4.9: Potenza elettrica erogata dal sistema ORC. 
 
Figura 4.10: Potenza trasferita dall’acqua calda al fluido (curva rossa); Potenza trasferita dal fluido all’acqua 
fredda (curva blu); Potenza elettrica prodotta dall’ORC (curva nera, scala a destra). 
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Figura 4.11: Pressione di evaporazione (curva rossa) e condensazione (curva blu). 
 
 
Figura 4.12: Temperatura di surriscaldamento (curva rossa) e condensazione (curva blu). 
 
Nella seguenti figure sono mostrate rispettivamente la potenza prodotta dal EFMGT e la temperatu-
ra di ingresso in turbina. 
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Figura 4.13: Potenza elettrica netta consegnata in rete. 
 
Figura 4.14: Temperatura d’ingresso in turbina. 
Il calore utile recuperabile alla potenza nominale è di circa 170kWt, mentre la temperatura dei fumi 
di scarico dell’impianto passa dai 260°C a 110°C (Figura 4.15). 
0 200 400 600 800 1000 1200 1400 1600
32
34
36
38
40
42
44
46
Tempo (s)
P
ot
en
za
 e
le
ttr
ic
a 
(k
W
)
0 200 400 600 800 1000 1200 1400 1600
705
710
715
720
725
730
735
740
Tempo (s)
Te
m
pe
ra
tu
ra
 (°
C
)
 58 
 
 
Figura 4.15: Temperatura dei gas di scarico: ingresso (curva blu) ed uscita (curva verde) scambiatore gas-aria. 
La Figura 4.16 mostra la potenza elettrica prodotta dall’ORC (4kWe,curva verde), la potenza 
termica ceduta dall’acqua calda al fluido (curva rossa) e dal fluido all’acqua fredda (curva blu). Lo 
scopo della prova è quello di testare l’impianto per un periodo di circa 3 ore, tuttavia, come si vede 
dalla figura, la prova ha subito due interruzioni, dovute a motivi tecnici. 
 
Figura 4.16: Potenza termica ceduta dall’acqua calda al fluido (curva rossa) e dal fluido all’acqua fredda (curva 
blu), potenza elettrica prodotta dall’ORC (curva verde, scala a destra). 
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4.7 Prestazioni del sistema ed aspetti economici 
Considerando il ciclo nominale, l’efficienza isoentropica è circa 80%, quindi il valore reale 
dell’entalpia (stato 5*) è stato stimato essere 413.53kJ/kg. Dalla curva pressione-entalpia del fluido, 
è possibile conoscere i valori dell’entropia (Tabella 4.2), ipotizzando che la pressione del fluido sia 
costante a 25.7bar. 
L’efficienza teorica del ciclo è circa il 13%, calcolata come il rapporto tra il lavoro di espansione 
(h4-h5*) e il calore trasmesso al fluido nell’evaporatore (h4-h2) meno quello recuperato (h5*-h6). 
L’efficienza del ciclo è ridotta a circa 8% se sono considerati, il consumo della pompa, l’efficienza 
dell’espansore (90%) e l’efficienza elettrica del generatore ed inverter (85%), così come l’efficienza 
degli scambiatori. 
Dalle prove sperimentali, se si considerasse un regime stazionario costante di 10kWe (Figura 4.10), 
l’efficienza del sistema sarebbe di circa 7.1%, calcolata come il rapporto tra la potenza elettrica 
prodotta dall’ORC e la potenza termica trasferita dall’acqua calda al fluido di lavoro (140kWt). 
Come mostra la Figura 4.5, il fluido lavora tra 76°C (temperatura di surriscaldamento) a 24bar e 
18°C a 5.3bar durante la condensazione. In queste condizioni, l’efficienza del ciclo è di circa 
11.2%. 
Come descritto in [7] [9] e come visto nel paragrafo 3.6, l’efficienza totale del sistema EFMGT è 
compresa tra il 15% e il 18%. Durante le prove sperimentali il sistema EFMGT produce 42kWe con 
una portata di biomassa asciutta di 53kg/h; in queste condizioni l’efficienza è di circa il 15.8%, se si 
considera il potere calorifico inferiore della biomassa e la potenza utilizzata per far evaporare il 
contenuto di acqua presente nella biomassa. 
Ipotizzando che l’efficienza dell’ORC sia del 7%, è possibile raggiungere 10kWe a recuperando 
170kWt dai gas di scarico. L’erogazione totale di potenza elettrica passa da 42kWe a 52kWe, come 
conseguenza, l’efficienza passa dal 15.8% dell’EFMGT da solo al 19.6%. 
Il principale problema di questa soluzione è che il calore rilasciato dall’ORC è a temperatura molto 
bassa (40°C), quindi può essere utilizzato in modo proficuo solo occasionalmente, ad esempio per 
la produzione di acqua calda sanitaria. 
Infine, si può concludere che gli studi sinora effettuati, pur essendo preliminari, hanno dimostrato la 
fattibilità del progetto; tuttavia, ancora molti aspetti, riguardanti il funzionamento d’insieme del 
sistema come l’accoppiamento tra ORC e EFMGT, devono essere affrontati per migliorare le 
prestazioni dell’impianto a ciclo combinato. Inoltre, nuove campagne sperimentali più approfondite 
devono ancora essere condotte. 
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5. Aspetti preliminari per la realizzazione del modello e applicazione tramite 
simulatore 
La realizzazione del simulatore ha come scopo la sintesi di un controllore in grado di migliorare le 
prestazioni dell’impianto studiato a fronte di variazioni delle variabili di controllo. 
Partendo dalla modellazione del problema fisico, il simulatore è sviluppato in ambiente Matlab-
Simulink® e permette di studiare il sistema sia in condizioni di regime che in dinamica, consenten-
do inoltre l’introduzione di una modellazione spaziale dei principali fenomeni di combustione della 
biomassa. 
Il simulatore, inoltre, è stato pensato e sviluppato per essere uno strumento versatile, applicabile in 
diverse configurazioni d’impianto: permette di adottare schemi d’impianto diversi, di introdurre il 
sistema ORC, trasformando di fatto l’impianto di cogenerazione di base in un impianto a ciclo 
combinato, e di introdurre o cambiare, per geometria ed efficienza, gli elementi del sistema (camera 
di combustione e scambiatori). 
Le ragioni del tipo di modellazione e del software risolutivo adottato sono spiegate dettagliatamente 
più avanti e sono state oggetto di una ricerca bibliografica che mira anche ad ampliare la conoscen-
za sulle diverse metodologie e software adottati per modellare sistemi simili a quello in esame. 
5.1 Scelta del software e approccio modellistico 
L’impianto è stato messo a punto prevalentemente in modo sperimentale trascurando, in prima 
battuta, l’obiettivo di massima producibilità. A causa di ciò, durante il normale funzionamento 
dell’impianto, alcuni componenti lavorano al limite di accettabilità (come le tubazioni dello scam-
biatore gas-gas soggette ad elevati stress termici). Per ridurre le sollecitazioni dei singoli elementi e 
nel contempo migliorare l’efficienza del sistema è necessario apportare delle modifiche progettuali 
e dei cambiamenti nelle variabili d’ingresso. Gli effetti di tali modifiche possono essere studiate 
tramite un simulatore, nel quale è implementato un modello matematico di tipo statico, in grado di 
fornire il comportamento termo-fluidodinamico di dettaglio delle diverse parti del sistema in 
condizioni di regime. 
Introducendo nel modello anche il comportamento dinamico, è possibile studiare il sistema di 
controllo per mantenere le condizioni di massima producibilità anche in presenza di eventuali 
disturbi, quali la composizione, la portata e l’umidità del cippato di legno d’ingresso è inoltre 
possibile studiare i criteri di controllo per modulare la potenza prodotta a fronte di richieste esterne 
di energia elettrica. 
5.1.1 Modello dinamico 
Per risolvere i problemi più importanti di progettazione e di esercizio, sembrerebbe quindi sufficien-
te disporre di un modello statico del sistema, funzionante a regime; ma è difficile definire la 
condizione di equilibrio interna del combustore, in particolare, la quantità e la distribuzione spaziale 
della frazione di solido residuo non bruciato, che in modello fluidodinamico costituisce la frontiera 
mobile del sistema. La massa solida bruciabile, infatti, dipende dalla temperatura e dalla disponibili-
tà d’ossigeno, che è fornito tramite l’aria primaria (Figura 2.6) presente tra gli spazi vuoti del 
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cumulo di biomassa; entrambe queste grandezze dipendono dalla dinamica con cui avviene il 
processo di combustione. 
In avviamento la frazione di solido residuo varia dal valore massimo iniziale, di caricamento, a 
quello di equilibrio e presenta un comportamento dinamico molto lento. Anche trascurando la fase 
iniziale, cioè nel normale esercizio, occorre ugualmente un’attenta valutazione del comportamento 
dinamico del sistema, poiché eventuali variazioni di portata d’aria primaria incidono sulla combu-
stione e modificano la frazione di solido residuo e le grandezze, come le temperature, da cui il 
comportamento del sistema dipende direttamente. 
5.1.2 Modellazione spaziale del combustore 
Da quanto introdotto nel paragrafo precedente, non è sufficiente un modello equivalente adimensio-
nale del combustore, poiché, essendo a griglia fissa, la massa solida residua non è ripartita 
uniformemente in esso, ma è funzione della quantità di ossigeno presente localmente. La presenza 
di aria permette la combustione del solido residuo, che, bruciando, diminuisce la propria densità e 
favorisce il passaggio dell’aria negli spazi vuoti della biomassa. 
L’aria primaria è iniettata dal basso da ugelli posti sui lati e il solido dalla base. 
Occorre valutare la distribuzione del solido e dell’aria per valutare l’effetto della diversa profondità 
di penetrazione dell’aria e l’andamento delle temperature nei diversi strati di solido durante il 
processo di combustione. Le temperature, infatti, variano in funzione della vicinanza o meno del 
solido agli ugelli dell’aria e alle fonti di calore (zona di accensione e parti in combustione); la 
collocazione spaziale della biomassa nel combustore, infatti, influisce sullo scambio termico e sulla 
cinetica chimica delle reazioni di combustione. In presenza di ossigeno, all’interno del solido non 
appena si raggiunge la temperatura opportuna, il solido rilascia delle sostanze volatili ed energia, 
riscaldandosi fino alla temperatura di combustione del char e degli ossidi di carbonio che si liberano 
da questo. 
E’ evidente, quindi, che una descrizione dinamica e spaziale del combustore non può essere trascu-
rata anche quando si vogliono studiare le condizioni di lavoro a regime del sistema, poiché queste 
dipendono dallo stato iniziale e dall’evoluzione dinamica durante le fasi di avviamento. 
In altre parole è difficile stabilire le condizioni di equilibrio raggiunte a regime dalle zone interne 
del combustore, poiché variano sensibilmente al variare dei parametri che definiscono il modello: 
ad esempio un aumento locale di temperatura nella massa di solido da luogo alla liberazione locale 
di gas combustibili che, in presenza di adeguato flusso di ossigeno, bruciano aumentano ulterior-
mente la temperatura; ma nel contempo la loro combustione toglie disponibilità di ossigeno alle 
zone adiacenti (superiori, se il flusso d’aria è verso l’alto) riducendo, quindi, la possibilità di 
bruciare i gas liberati; inoltre, la combustione locale determina due effetti di natura opposta, da una 
parte i gas combusti si oppongono al passaggio dell’aria, dall’altra, producono cavità nella massa di 
solido che riducendosi ne facilitano il passaggio. In conclusione piccole variazioni locali possono 
produrre o meno canalizzazioni d’aria e regimazioni di temperatura e massa molto diverse e poco 
prevedibili. 
La sintesi del controllore, inoltre, non può non prescindere dallo studio del comportamento dinami-
co del sistema sia nelle fasi di avviamento che a fronte di disturbi introdotti durante il suo normale 
funzionamento. 
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5.1.3 Metodo e Software risolutivo del sistema. 
La scelta del metodo e del software risolutivo è legata alla finalità per cui il simulatore viene 
realizzato e cioè la necessità di studiare l’influenza degli ingressi, dei parametri di funzionamento e 
delle modifiche di progetto sul comportamento a regime del sistema e del tempo; da questo segue lo 
studio dinamico per la sintesi di un controllore che consente di mantenere le condizioni di massima 
produzione anche a fronte di possibili disturbi in ingresso. 
La modellazione dell’impianto è partita dalla scrittura delle equazioni che caratterizzano ogni 
elemento (combustore, scambiatori, microturbina, generatore elettrico), ognuno considerato come 
un sistema adimensionale ad eccezione del combustore. Le equazioni, implementate in ambiente 
Matlab-Simulink®, descrivono, infatti, l’evoluzione spaziale dei fenomeni di combustione 
all’interno del combustore durante l’analisi dinamica di tutto il sistema. 
Le motivazioni suddette e la letteratura presente, circa i modelli d’impianto di combustione a 
biomassa, hanno condotto, quindi, alla scelta del metodo e del software risolutivo. 
La modellazione del processo di combustione richiede una caratterizzazione della biomassa molto 
dettagliata; inoltre la discontinuità del mezzo poroso, costituito dalla parte solida di combustibile e 
dai vuoti, e i fenomeni termo-chimici dovuti alla combustione sono elementi assai difficili da 
modellare. Per questo motivo, quando si vuole affrontare uno studio di dettaglio del fenomeno della 
combustione i software commerciali ad elementi finiti risultano incompleti. Infatti, in letteratura, 
gran parte dei modelli sfruttano i codici CFD commerciali (implementati in software come Fluent® 
o CFX®) per lo studio della sola fase gassosa della combustione e ricevono come input i dati di 
uscita (ad esempio le specie gassose prodotte) provenienti da "sotto-modelli", scritti dall'utilizzatore 
del software e validati da dati sperimentali raccolti sugli impianti, che analizzano la combustione 
del solido [14] [15] [16] [17]. 
Questa metodologia risolutiva viene adottata quando è necessario avere conoscenze di dettaglio 
circa il campo termico e il campo di moto (provenienti dalla soluzione del sistema di equazione che 
descrivono i fenomeni che avvengono nel combustore) ad esempio per un’ottimizzazione aerodi-
namica o per uno studio delle emissioni. 
In letteratura esistono, inoltre, dei modelli numerici sviluppati senza l’utilizzo di software commer-
ciali; soprattutto quando si vuole studiare il controllo di un dato impianto e generalmente presentano 
una modellazione della combustione molto semplificata. [16] [18]. 
Sinora è possibile distinguere due tipologie di modellazione che hanno funzioni e finalità diverse: 
1. lo studio dettagliato dei processi fisici e chimici finalizzati alla comprensione e 
all’ottimizzazione dei fenomeni di combustione e fluidodinamici; 
2. lo studio del comportamento dell’impianto in condizioni dinamiche e al variare delle varia-
bili d’ingresso con il fine di sintetizzare il controllore; questi, caratterizzati da una 
modellazione molto semplificata della camera di combustione, sono sviluppati per lo più in 
ambiente Matlab-Simulink® [18] [19] [20]. 
Il modello presentato in questo lavoro, come altri già presenti in letteratura, può essere considerato 
come l’unione tra una modellazione di dettaglio, in grado di fornire risposte attendibili sul compor-
tamento del sistema sulla base dei principali processi di combustione e scambio termico, e una 
modellazione finalizzata al controllo. 
In conclusione, i metodi risolutivi che sfruttano la CFD non sono in grado di caratterizzare in modo 
completo la biomassa ed il conseguente processo di combustione e devono, quindi, essere affiancati 
da modelli che svolgono tale compito. Adottare un metodo di questo tipo significa avere, come 
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base, una conoscenza approfondita, ora nota grazie al simulatore realizzato, dei fenomeni dominanti 
dello specifico processo di combustione, e risorse, umane e computazionali, giustificabili quando è 
necessario affrontare problemi di ricerca avanzata nel campo delle emissioni3 oppure di ottimizza-
zione aerodinamica (per esempio delle bocche d’aria o dei turbolatori di flusso, etc.) che richiedono 
conoscenze locali di dettaglio. 
Inoltre i metodi CFD non sono in grado di simulare la risposta dinamica di un sistema a fronte di 
variazioni delle variabili di ingresso. Al contrario, il simulatore realizzato può fornire velocemente 
una risposta globale dell’impianto esistente, per valutare gli effetti sulle variabili principali di uscita 
(cioè sulla temperatura dell’aria calda e sulla potenza della turbogas) a fronte delle possibili varia-
zioni di esercizio (cioè delle variabili manipolabili d’ingresso) o di progettazione (cioè dei 
parametri e della struttura del processo di combustione e di scambio termico). Va notato, quindi, 
che un modello più accurato localmente di quello attualmente sviluppato sarebbe inutilmente 
complesso e fuorviante rispetto agli obiettivi posti. 
 
5.1.4 Sviluppi futuri 
Come è stato spiegato ampiamente in questo capitolo, la necessità di realizzare un simulatore 
dinamico dell’impianto, da cui partire per la sintesi di un adeguato controllore, ha condotto alla 
scelta di un certo metodo e quindi di un certo tipo di software (nel caso specifico Matlab-
Simulink®) per la realizzazione dello stesso. Ciò non toglie l’interesse per uno studio futuro più 
accurato dei fenomeni termofluidodinamici che avvengono all’interno del combustore e degli 
scambiatori sia durante il transitorio che in condizione di regime. Un’analisi di questo tipo, tramite 
l’utilizzo di un codice commerciale CFD, completerebbe lo studio del sistema oltre che dare indica-
zioni molto utili circa la ripartizione dei flussi d’aria, le parti dell’impianto più soggette agli stress 
termomeccanici e le emissioni. 
E’ importante sottolineare che lo studio condotto sinora costituisce comunque un back-ground 
fondamentale per l’implementazione del modello su una piattaforma commerciale, poiché, come 
detto nel paragrafo precedente, il codice CFD richiede la scrittura di un sottomodello (UDF User-
Defined Function) con le equazioni che descrivono la combustione della biomassa solida, in grado 
di interfacciarsi con il software dedicato alla simulazione della sola parte fluidodinamica. 
Infine l’esportazione del modello su una piattaforma commerciale potrebbe trasformarsi in un 
prodotto industriale facilmente gestibile da coloro che sono interessati a condurre un certo tipo di 
studio su impianti simili a quello trattato. 
 
                                                 
3 il problema delle emissioni, in particolare degli ossidi d’azoto, non interessa grazie alle relativamente basse tempera-
ture di combustione che l’esperienza di esercizio ci fornisce (<1100°C), mentre quello delle emissioni di ossidi di 
carbonio è sicuramente evitato grazie all’enorme eccesso d’aria utilizzato nella combustione del cippato. 
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6. Sviluppo del simulatore 
La struttura del simulatore dell’impianto si compone principalmente di quattro blocchi principali 
che seguono lo schema di principio definito in Figura 2.2: 
 combustore; 
 scambiatori; 
 microturbina; 
 parte elettrica. 
Nel seguente capitolo, sono descritti il metodo con le principali ipotesi e le equazioni che sono alla 
base della modellazione di ogni singolo blocco. 
 
6.1 Nomenclatura 
Ai:    fattore pre-esponenziale [1/s]; 
cf:    calore specifico a pressione costante dei fumi [kJ/(kg·K)]; 
cm:    calore specifico del metallo [kJ/(kg·K)]; 
cp:    calore specifico a pressione costante [kJ/(kg·K)]; 
cp0:    costante 0.9589 [kJ/(kg·K)]; 
cp1:    costante 1.6744·10-4 [kJ/(kg·K)]; 
cpa:    calore specifico dell’aria in ingresso nel compressore [kJ/(kg·K)]; 
cp_ac:   calore specifico dell’aria all’uscita del compressore [kJ/(kg·K)]; 
cpc:   calore specifico a pressione costante dell’aria [kJ/(kg·K)]; 
cpex:   calore specifico dell’aria in uscita dalla turbina [kJ/(kg·K)]; 
cp_in_t:   calore specifico dell’aria in ingresso in turbina [kJ/(kg·K)]; 
D0:    parametro che descrive le caratteristiche del compressore [m]; 
Dp:    diametro della particella [m]; 
Ei:    energia di attivazione [kJ/mol]; 
ELAMINARE:  coefficiente laminare [Pa·s/(m·kg)]; 
ETURBOLENTO: coefficiente laminare [Pa·s/(m·kg)]; 
g:    portata di gas che attraversa la cella [kg/s]; 
ha:    entalpia specifica all’ingresso del compressore [kJ/kg]; 
hac:    entalpia specifica all’uscita del compressore [kJ/kg]; 
hex:    entalpia specifica all’uscita della turbina [kJ/kg]; 
hin_t:   entalpia specifica all’ingresso della turbina [kJ/kg]; 
ki:    costante cinetica [1/s]; 
Kt:    costante calcolata da parametri nominali della turbina [kg·T0.5/(s·bar)]; 
Mm:   massa del metallo [kg]; 
P:    pressione [bar]; 
Pa:  pressione ambiente corrispondente alla pressione allo scarico dopo il   ventilatore 
[bar]; 
Pin_t:   pressione di ingresso in turbina [bar]; 
Psc:   pressione allo scarico prima del ventilatore [bar]; 
RH:   raggio idraulico [m]; 
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qa:    portata d’aria in ingresso del compressore [kg/s]; 
qac:    portata d’aria in ingresso nel compressore [kg/s]; 
qc:    portata nominale in ingresso nel compressore [kg/s]; 
qc_a:   portata dell’aria che passa nello scambiatore [kg/s]; 
qex:    portata all’uscita della turbina [kg/s]; 
qf:    portata dei fumi [kg/s]; 
R:    costante dei gas [kJ/(K·mol)]; 
r1:  rapporto tra la pressione ambiente (corrispondente alla pressione allo scarico dopo il 
ventilatore) e la pressione di ingresso in turbina; 
rc:    rapporto di compressione; 
re:    rapporto di espansione; 
Reh:   numero di Reynolds definito per il flusso all’interno di un mezzo poroso; 
Scm:   superficie dello scambiatore lambita dall’aria [m2]; 
Sfm:   superficie dello scambiatore lambita dai fumi [m2]; 
T:    temperatura del gas [K]. 
t:    tempo [s]; 
Tac:   temperatura di uscita dal compressore [K]; 
Tci:    temperatura dell’aria in ingresso nello scambiatore [K]; 
Tcu:   temperatura dell’aria in uscita nello scambiatore [K]; 
Tex:   temperatura d’uscita dalla turbina [K]; 
Tfi:    temperatura dei fumi in ingresso nello scambiatore [K]; 
Tfu:    temperatura dei fumi in uscita nello scambiatore [K]; 
Tfumi_out:  temperatura dei fumi in uscita dall’impianto [°C]; 
Tin_t:   temperatura d’ingresso in turbina [K]; 
V:    velocità del fluido all’interno del mezzo poroso [m/s]; 
W:    potenza netta [kW]; 
Wc:    potenza assorbita dal compressore [kW]; 
Wc_a:   potenza termica assorbita dall’aria [kW]; 
Wf:    potenza termica ceduta dai fumi all’aria [kW]; 
Wt:    potenza prodotta dalla turbina [kW]; 
WORC:   potenza prodotta dall’ORC [kW]; 
Yi :    concentrazione del componente volatile; 
 
simboli greci 
γ:    costante pari a 1.4 rapporto tra cp/cv; 
γ0:    costante 1.4505;  
γ1:    costante -1.1828 [1/K]; 
Γcm:   coefficiente di convezione tra l’aria e il metallo dello scambiatore [kW/(kg·K)]; 
Γfm:   coefficiente di convezione tra i fumi e il metallo dello scambiatore [kW/(kg·K)]; 
ΔP:   salto di pressione [Pa]; 
ε:    grado di vuoto; 
ηc:    rendimento isoentropico del compressore; 
ηm:    rendimento meccanico della turbina; 
ηt:    rendimento isoentropico della turbina; 
ν:    viscosità cinematica del gas [m2/s]; 
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ρa:    densità dell’aria in ingresso nel compressore [kg/m3]; 
ρan:   densità nominale dell’aria in ingresso nel compressore [kg/m3]; 
Φ:    flow number [1/s]; 
ω:    velocità di rotazione della turbina [1/s]; 
6.2 Modello del combustore 
6.2.1 Il modello geometrico del combustore 
Nel modello, la geometria del combustore è semplificato con un parallelepipedo (Figura 6.1), 
suddiviso in due zone: 
 parte anteriore dove è presente il focolaio e gli scambi termici con la volta avvengono per 
irraggiamento e convezione; 
 parte posteriore dove lo scambio termico tra i fumi e i tubi avviene principalmente per con-
vezione; 
La parte anteriore, a sua volta, può essere suddivisa nuovamente in due zone: 
 parte inferiore di combustione della biomassa; 
 parte superiore di post-combustione e scambio termico con i tubi della volta in cui passa 
l’aria di processo. 
La parte di combustione è suddivisa in un certo numero di celle di dimensione significativa al fine 
di descrivere spazialmente i principali processi di combustione senza richiedere elevate risorse 
computazionali (Figura 6.2). In particolare le celle coinvolte nella combustione del solido hanno un 
volume inferiore rispetto a quelle dove le reazioni chimiche coinvolgono unicamente la fase gasso-
sa. Inoltre, come si vede dalla figura, l’aria è distribuita su tre livelli, dove ognuno di essi è definito: 
aria primaria, iniettata direttamente sulla biomassa solida; aria secondaria, necessaria per il comple-
tamento della reazione per i gas incombusti; aria di post combustione, il cui scopo è quello di diluire 
i fumi al fine di diminuire le concentrazione dei gas nocivi prodotti. La biomassa è immessa nel 
focolaio unicamente dal basso; nel modello si ipotizza che essa possa muoversi unicamente lungo 
l’asse z, con verso positivo. 
Un’ipotesi fondamentale consiste nel definire che, all’interno del focolaio, il solido e l’aria siano 
distribuiti uniformemente nella direzione della profondità (y). Sotto tale ipotesi, è possibile studiare 
il problema unicamente lungo il piano trasversale (x-z) del focolaio; di particolare interesse è 
valutare la distribuzione del solido e dell’aria su tale piano, l’effetto della diversa profondità di 
penetrazione dell’aria all’intero della biomassa e l’andamento delle temperature nei diversi strati di 
solido durante il processo di combustione. 
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Figura 6.1: Modello geometrico del focolaio. 
 
 
Figura 6.2: Modello 2D della biomassa nella metà sinistra del focolaio(N: nord, S:sud, O:ovest, E:est). 
Come illustrato in Figura 6.2, il problema è considerato bidimensionale e simmetrico per quanto 
riguarda la geometria e le condizioni al contorno rispetto alla mezzeria del piano, quindi lo studio 
del sistema può essere ridotto ulteriormente ad una metà sinistra/destra del combustore. 
Nell’Appendice 1 sono descritte in dettaglio le condizioni al contorno e di simmetria imposte sul 
sistema. 
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6.2.2 Scambi di massa ed energia tra le celle 
All’interno di ogni cella sono implementate le equazioni di bilancio di massa ed energia che riguar-
dano la parte solida della biomassa, e per la miscela aria-gas di combustione. Inoltre, sono 
implementati esclusivamente i bilanci di massa riguardanti le tre sostanze principali che compongo-
no il biocarburante (char, acqua e volatili) e l’equazione di bilancio della quantità di moto del gas in 
un mezzo poroso (§6.2.8). Tali equazioni descrivono la dinamica degli scambi di massa ed energia 
tra le celle adiacenti durante le varie fasi della combustione (§6.2.4). 
La camera di combustione è considerata come un sistema adiabatico. All’interno, le pareti del 
focolaio si trovano inizialmente alla temperatura di 20°C, durante il transitorio ricevono calore dalla 
biomassa e si scaldano fino a raggiungere l’equilibrio termico con essa. 
Nel modello si ipotizza che la combustione cominci dallo strato superficiale dell’ultima cella e il 
calore da essa prodotto si propaghi, quindi, verso le celle sottostanti. In generale, ogni cella scambia 
la massa e l’energia dei gas con le celle ad essa adiacenti secondo le modalità descritte in Figura 
6.3. Per le celle che confinano con la parete del combustore (ovest/est e sud), gli scambi sono 
imposti dalle condizioni al contorno e di simmetria. 
Ogni cella può essere considerata come un sistema nel quale le grandezze sono uniformi (densità 
degli elementi, temperature e potenze scambiate); tali grandezze sono poi passate alle celle limitrofe 
come condizioni al contorno. In particolare, in funzione del tempo, la cella riceve: 
 da sud le densità medie degli elementi che compongono la biomassa, da questi vengono cal-
colati i nuovi valori medi, secondo il modello della combustione, poi passati alla cella 
sovrastante; 
 da nord e ovest le potenze legate allo scambio termico per conduzione ed irraggiamento, 
ognuna con il proprio segno; 
 da sud e ovest le portate di gas e le temperature della biomassa e del gas necessarie per il 
calcolo delle potenze termiche scambiate con la celle limitrofe; 
 da nord e est le pressioni agenti sulla biomassa necessarie per il calcolo delle portate di gas, 
ciascuna con il proprio segno. 
 
Figura 6.3: Scambi di massa ed energia nella cella. 
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Lo scambio termico per convezione è legato alla differenza delle temperature medie calcolate nella 
cella tra le particelle di biomassa ed il gas, pertanto non è scambiato tra le celle. 
6.2.3 La biomassa 
La biomassa è formata principalmente da tre composti organici:  
 la cellulosa: polisaccaride naturale (C6H10O5)n con peso molecolare medio di 300-500 u.m.a, 
la cellulosa costituisce approssimativamente il 50% del materiale della parete cellulare. 
 l’emicellulosa: polisaccaride complesso che si colloca in associazione con la cellulosa nella 
parete cellulare; 
 La lignina: polimero non zuccherino e può considerarsi la molecola più complessa della 
struttura della biomassa. 
La quantità di questi composti varia con il tipo di biomassa considerata; tuttavia in media assumono 
i seguenti valori in percentuale del peso e su base secca [21]: 
Tabella 6.1: Composizione della biomassa (%peso su base secca) [22]. 
Tipo Cellulosa Emicellulosa Lignina 
Legno tenero 41 24 28 
Legno duro 39 35 20 
 
La restante parte della biomassa è composta dai cosiddetti estratti (composti a basso peso molecola-
re) e da materiale inorganico (sali di Si, K, Na, S, Cl, P, Ca, Mg e Fe), che da luogo al deposito 
delle ceneri. 
Nel modello per semplicità, si ipotizza che la biomassa sia costituita da un certo numero di elementi 
composti unicamente da molecole di tipo CxHyOz (dove c y z variano in funzione del tipo di bio-
massa considerata) ottenuta ipotizzando che durante il processo di pirolisi i volatili liberati siano 
sostanzialmente CO, H2 e H2O nelle proporzioni di C H O ricavate dall’analisi elementare effettuata 
su alcuni campioni di biomassa (Tabella 3.5). 
In sostanza il modello può prevedere il comportamento dinamico della combustione da un punto di 
vista energetico, ma nulla può dire circa la composizione chimica delle emissioni e dei residui di 
combustione. Come caso studio iniziale, si ipotizza che la biomassa sia costituita da cippato di pino. 
Il glucosio (C6H12O6) può essere considerato la molecola principale che compone questo tipo di 
biomassa. Questo è coerente con quanto detto in precedenza circa la composizione chimica della 
biomassa, le proporzioni degli elementi che la compongono rispetto alla massa totale e il potere 
calorifico superiore. Durante il processo di combustione la molecola si scinde in H2O, CO. H2 e 
char. Questi ultimi tre composti si ossidano formando anidride carbonica e acqua secondo i processi 
descritti in seguito. Il potere calorifico superiore viene calcolato tenendo conto dei calori di combu-
stione del CO in CO2 (10113 kJ/kg) e del H2 in H2O (124500 kJ/kg) del char in CO2 (32650 kJ/kg) e 
trascurando le trasformazioni intermedie. Il valore che si ottiene dall’equazione 3.4 (circa 17000 
kJ/kg) è molto vicino a quello sperimentale ottenuto dall’analisi elementare (§3.3.2). 
Aspetti più specifici della modellazione, riguardanti la geometria e la composizione chimica della 
biomassa, sono spiegati in Appendice 2. 
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6.2.4 Fenomenologia della combustione 
La combustione di biomasse è un complesso processo che prevede una serie di reazioni chimiche il 
cui risultato finale è l’ossidazione del carbone a CO2 e dell’idrogeno ad acqua. Quando una biomas-
sa viene gradualmente scaldata ad elevata temperatura, dopo una prima fase di essiccamento, 
rilascia una serie di composti volatili. Queste specie si formano a causa di trasformazioni chimiche 
che avvengono all’interno della struttura della biomassa con la rottura di legami chimici presenti. E’ 
questa la fase di volatilizzazione o pirolisi. I gas rilasciati incontrano quindi l’ossigeno 
dell’ambiente circostante e la combustione avviene, almeno inizialmente, in fase gassosa. 
Contestualmente, durante le trasformazioni chimiche della biomassa, si ha la formazione di un 
residuo carbonioso estremamente deidrogenato, usualmente definito ‘char’. Il char non è più in 
grado di rilasciare composti volatili, ma il suo consumo avviene per ossidazione eterogenea prodot-
ta dall’ossigeno che, diffondendo all’interno della matrice porosa della biomassa, reagisce con il 
carbonio residuo. Questa ossidazione eterogenea risulta favorita dalla prima fase di volatilizzazione, 
in quanto il rilascio dei gas incrementa la porosità del sistema e aumenta contestualmente la super-
ficie della particella per unità di volume migliorando in tal modo lo scambio tra gas e solido.  
Il modello della combustione della biomassa si basa sulle equazioni di bilancio di massa della fase 
solida, dei vari volatili, dell’acqua e dell’insieme aria-gas, ed i bilanci di energia della fase solida e 
della fase gas. Tali equazioni descrivono la dinamica degli scambi di massa ed energia tra le celle 
durante le varie fasi della combustione: 
1. riscaldamento del solido; 
2. essiccamento; 
3. pirolisi con rilascio di composti volatili; 
4. combustione dei volatili; 
5. combustione del char. 
6.2.5 Riscaldamento ed essiccamento della biomassa 
Nel modello si suppone che la combustione della biomassa cominci dallo strato superficiale che 
riceve l’aria secondaria a 80°C. La biomassa sottostante, inizialmente fredda, si scalda grazie alla 
conduzione e al trasporto di massa tra le celle (Appendice 6). Durante il processo di riscaldamento, 
una quota del calore viene sottratta alla biomassa a causa dall’evaporazione dell’acqua in essa 
contenuta; altro calore viene ceduto a causa dello scambio termico con le celle adiacenti. 
Durante la fase di essiccamento, ogni cella assorbe calore dalle celle sovrastanti più calde perdendo 
la propria umidità. La quantità di acqua contenuta inizialmente nella cella è legata al tipo di biomas-
sa e alle condizioni, dipendenti dalle modalità di stoccaggio, in cui essa si trova al momento 
dell’utilizzo. Il processo di evaporazione è proporzionale alla differenza tra la pressione di satura-
zione del vapore e la pressione parziale dell’acqua presente nella cella, è descritto 
approfonditamente in Appendice 4, insieme al bilancio della massa di acqua contenuta nella cella. 
6.2.6 Pirolisi e combustione dei volatili 
Per il processo di pirolisi si utilizza un modello di volatilizzazione secondo cui i tre componenti 
principali che compongono la biomassa (lignina, cellulosa e emicellulosa) rilasciano i volatili 
secondo il seguente meccanismo fisico [21], [22]: 
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ii
i Yk
dt
dY   6.1
dove ki è la costante cinetica della concentrazione del componente Yi ed è espressa come: 
 )/exp( RTEAk iii   6.2
Il rilascio dei volatili, avviene per ciascun componente in un certo intervallo di temperature, cioè 
quando viene raggiunta l’energia minima di attivazione del processo. All’interno di questo interval-
lo il rilascio della specie prodotta raggiunge il proprio massimo per poi degradare a zero come 
illustrato nella figura seguente [22]: 
 
Figura 6.4: Confronto tra i dati sperimentali (simboli) e la curva differenziale simulata (linea continua) ottenuta 
per il legno tenero attraverso il modello di de-volatilizzazione a tre componenti (velocità di riscaldamento 
costante: 5K/min). 
Dalla figura emerge che è possibile distinguere tre temperature in corrispondenza delle quali ogni 
componente della biomassa rilascia la maggior parte dei volatili. 
Nel modello si considera che, all’interno di ogni cella, i composti volatili (H2, CO e H2O) vengono 
rilasciati in corrispondenza delle temperature illustrate in figura (250°C , 350°C 550°C) in propor-
zione alla densità del componente (emicellulosa cellulosa o lignina) che, per quella data 
temperatura, è rilasciato maggiormente rispetto agli altri (Tabella A.7). 
La variazione della densità di ogni specie volatile presente nella cella avviene secondo la legge di 
conservazione della massa (A.30), in cui si tiene conto anche delle portata di volatili in ingresso ed 
uscita dalla cella. 
L’ossido di carbonio e l’idrogeno, che si liberano con il processo di pirolisi, si legano, quindi, con 
l’ossigeno per formare acqua e anidride carbonica. 
L’energia rilasciata dal processo serve ad innalzare la temperatura dei gas contenuti nella cella. In 
particolare, la potenza rilasciata è proporzionale alla portata di CO2 e H2O che si formano durante il 
processo di combustione (Appendice 8). 
Nel modello si ipotizza che l’intera quantità di H2 rilasciata si trasformi istantaneamente in acqua; la 
trasformazione del CO in CO2 dipende, invece, dalla cinetica della reazione (Appendice 11). Il 
processo di formazione dell’acqua dispone, quindi, di tutto l’ossigeno presente nella cella; al 
processo di formazione del CO2 è destinata la rimanente quantità. Infine l’ossidazione del carbonio 
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presente nella biomassa solida rimane l’ultimo fruitore della portata di ossigeno che transita nella 
cella. 
6.2.7 Combustione del char 
Il processo di rilascio e combustione dei volatili produce un riscaldamento dei gas della cella che 
scambiano, per convezione, con le particelle di biomassa in essa contenute, producendo un aumento 
della temperatura del solido. 
La combustione della biomassa contenuta nella cella inizia quando la temperatura del solido rag-
giunge il valore d’innesco (650°C). In tali condizioni il solido è libero dei volatili e dell’umidità in 
esso inizialmente contenuti. Nella biomassa rimane il carbonio e una certa quantità di composti che 
formano le ceneri (pari al 6% della densità del solido iniziale). 
Durante la combustione il carbonio si trasforma in CO, per poi ossidarsi in CO2 producendo il 
calore. 
La portata di solido bruciato è funzione dell’ossigeno disponibile nella cella (dopo l’ossidazione 
dell’H2 e del CO) e dei coefficienti di velocità di combustione e diffusività dell’ossigeno, legati 
insieme nell’equazione combustione del char che descrive la velocità con cui avviene la reazione 
(Appendice 7). 
La variazione nel tempo della massa solida della cella (composta da carbonio residuo e composti 
incombusti) è funzione della variazione di portata solida che transita nella cella spinta dalla coclea e 
della portata legata alla combustione del carbonio. 
Alla fine del processo di combustione nella cella rimangono le ceneri, che costituiscono una piccola 
percentuale della biomassa iniziale. Nel modello le ceneri costituiscono il 6% della densità di char 
iniziale. 
6.2.8 Fluidodinamica della cella 
Nel modello si ipotizza che l’aria di combustione possa muoversi lungo le direzioni x-z del piano 
del moto, in particolare l’aria primaria è iniettata dal basso nella prima cella e si muove all’interno 
della biomassa porosa. 
La ripartizione tra le celle della portata di aria e dei gas di pirolisi è legata alle differenze di pressio-
ne agenti sui lati di ogni cella e alla quantità di biomassa in essa presente. Le particelle solide che 
compongono la biomassa, infatti, oppongono resistenza al passaggio dei gas, che si muovono negli 
interstizi liberi del volume di controllo (che nel caso considerato è la cella). In condizioni iniziali, 
tutte le celle sono riempite uniformemente con una certa quantità di biomassa. Quando si innesca la 
combustione, l’aria ed i gas di pirolisi si distribuiscono tra le celle prediligendo il passaggio attra-
verso le celle che si svuotano più velocemente e che, quindi, oppongono minore resistenza al loro 
passaggio. In condizioni di regime, le portate di aria rimangono costanti e ripartite secondo il grado 
di vuoto di ogni cella. 
Il grado di vuoto ε è definito come il rapporto tra volume “vuoto”, cioè non occupato dalla biomassa 
solida, e il volume totale della cella, è una funzione lineare della densità della biomassa, priva del 
contenuto di volatili e di umidità. 
Nel modello essa assume un valore che può variare tra 0.2 e 0.5 quando la biomassa riempie la cella 
e un valore unitario quando la densità della biomassa è nulla, quindi la cella è completamente vuota. 
Quest’ultima eventualità, tuttavia, non si verifica mai perché si impone che la densità del solido 
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residuo dopo la combustione sia il 6% della densità iniziale, di conseguenza il grado di vuoto può 
assumere al limite il valore di 0.94. 
La legge che descrive il moto di un fluido in un mezzo poroso in regime di transizione 
10<Reh<1000 può essere espressa come segue: 
 2gEgE
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TURBOLENTOLAMINARE   6.3
Il Reynolds (Reh) è definito in funzione del grado di vuoto ed in condizioni di regime vale circa 
100. 
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I coefficienti ELAMINARE ed ETURBOLENTO sono calcolati secondo l’equazione riportata in letteratura 
[23]. 
Il termine laminare è predominante quando la portata e quindi il Reh si avvicinano a 10, al contrario 
è predominante il termine turbolento. 
Una spiegazione dettagliata delle leggi che descrivono il moto del gas nella biomassa, sono riportate 
in Appendice 8. 
6.2.9 Il modello della volta 
Dopo l’ultima cella in cui avviene la combustione, vi è la volta, dove viene fatta l’ipotesi che non 
sia più presente sostanza solida, ma unicamente gas proveniente dalle celle sottostanti. Questa 
porzione di volume, inoltre è irrorata dall’aria di post-combustione che fa sì che in essa avvengano 
le reazioni chimiche di ossidazione di CO e H2 residuo; inoltre, essa è necessaria a diluire i fumi per 
diminuire la concentrazione delle sostanze inquinanti. 
Nella Figura 6.5 è illustrata la suddivisione della volta e i meccanismi di scambio di massa ed 
energia tra le celle; le convenzioni sui segni rimangono le medesime di quelle viste per la cella del 
focolaio, così come i bilanci di massa ed energia per i gas in esse implementate. Questa suddivisio-
ne della volta è applicabile sia alla parte anteriore che posteriore del combustore, come illustrato in 
Figura 6.1. In particolare, dalle celle della volta della parte anteriore i gas si muovono verso le celle 
della volta della parte posteriore, portando con sé la propria massa e la propria entalpia specifica, 
grazie alla depressione creata dal ventilatore di aspirazione dei fumi, che li espelli all’esterno. 
I meccanismi di scambio termico tra gas e tubi dello scambiatore gas-aria e pareti della volta sono 
approfonditi in Appendice 3. 
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Figura 6.5: Meccanismi di scambio di massa ed energia tra le celle della volta. 
Circa le emissioni, il modello non è in grado di darne una stima verosimile o prevederne 
l’andamento; questo è dovuto al fatto che le equazioni di combustione sono molto semplificate e 
non tengono conto di reazioni intermedie o ad esempio della produzione degli NOx. Inoltre, anche 
se si volesse tenere conto della sola produzione di CO, il modello non è comunque in grado di dare 
una stima vicina ai valori ottenuti dalle prove sperimentali (§3.5). Questo è dovuto al fatto che, 
nelle celle in cui è suddivisa la volta, si ipotizza che non sia presente biomassa solida, perché già 
bruciata nelle celle sottostanti; nella realtà, anche in questa parte del combustore sono presenti dei 
residui di biomassa sotto-forma di polverino, che bruciano, in presenza di aria di post-combustione, 
formando anche CO. Inoltre, per ogni cella si fa l’ipotesi di “well-stirred bed”, cioè che i fumi 
siano uniformemente mescolati con l’aria all’interno di questa, consentendo il completamento delle 
reazioni di combustione; al contrario, nella realtà, a causa del non perfetto miscelamento dei fumi 
con l’aria, non tutti i gas incombusti possono completare la reazione. 
6.3 Modello degli scambiatori 
I principali scambiatori dell’impianto sono: lo scambiatore gas- aria del generatore di calore, il 
preriscaldatore dei gas di combustione, il recuperatore di turbina. 
Trattandosi di scambiatori di calore aria-aria non a miscelamento, con pareti metalliche relativa-
mente sottili, lo scambio termico è determinato dai due coefficienti di scambio convettivi sui due 
lati del metallo. Dato l’elevato salto termico ingresso uscita, è necessaria una modellazione con più 
celle, in ciascuna delle quali, lo scambio avviene tra le due temperature (tipicamente coincidenti con 
la temperatura d’ingresso) supposte costanti all’interno della cella stessa. Per ogni cella dello 
scambiatore si introducono: l’equazione di conservazione dell’energia del metallo dello scambiatore 
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(6.5) e le equazioni dello scambio termico sul lato aria dell’aria di scarico della turbina o fumi di 
combustione e aria compressa (6.6, 6.7) 
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Nello scambiatore gas-aria e nel recuperatore di turbina l’aria compressa in uscita dal compressore 
viene riscaldata dapprima dall’aria in uscita dalla turbina e poi dai gas prodotti dalla combustione 
della biomassa. Per quanto riguarda il preriscaldatore, i fumi riscaldano l’aria di combustione prima 
di entrare nel focolaio. Nonostante cambino i valori delle superfici di scambio, la massa del metallo 
e i coefficienti di scambio, le equazioni rimangono le stesse per ciascuno scambiatore. 
6.4 Modello della microturbina e della parte elettrica 
Il modello della microturbina a combustione esterna basato su [24], è composto da tre elementi 
principali: compressore, turbina e recuperatore. 
6.4.1 Il compressore 
La portata d’aria determinata dal compressore è legata alla velocità di rotazione ω, alla densità 
dell’aria ρa in ingresso, alle caratteristiche dimensionali della macchina riassunte in un parametro D0 
e al flow number Φ secondo la seguente relazione: 
 
aa Dq   30  6.8
Il parametro D0 è una costante, mentre il flow number varia con le condizioni di lavoro. Il prodotto 
Φ D03 è calcolato dai dati nominali della macchinae più specificatamente è dato dal rapporto tra la 
portata nominale in ingresso nel compressore e la densità nominale: 
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La densità dell’aria in ingresso dipende da pressione ambiente e dalla temperatura, sotto l’ipotesi di 
gas perfetto: 
 
T
P
TR
P
a 9.352  6.10
In questo caso R=0.0028 bar·m3/(kg·K). 
Data la pressione di mandata dell’aria compressa Pmc, che sarà determinata in ciclo chiuso dal 
modello della turbina, ed indicato con r il rapporto di compressione, la temperatura di mandata del 
compressore viene calcolata attraverso l’equazione di trasformazione isoentropica in un gas perfetto 
con rapporto γ=cp/cv peggiorata con un rendimento ηc: 
 


 

   111 1 cCaac rTT  6.11
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Il parametro γ dipende dalla temperatura ed è interpolato con una funzione lineare: 
 T 10   6.12
Infine la potenza meccanica assorbita è pari al prodotto della portata d’aria per il salto entalpico: 
    apacpacaacacac ccqhhqW __   6.13
Dove: 
 Tccc ppp  10  6.14
6.4.2 La turbina 
La portata attraverso la turbina, e quindi dell’aria allo scarico qex, è ottenibile attraverso l’equazione 
di Stodola applicata tra la pressione in ingresso in turbina e la pressione a valle del ventilatore: 
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6.15
Il rapporto r1 è limitato al valore critico di 0.5282, quando il salto è sottocritico, altrimenti, se il 
salto è sopracritico, assume il valore indicato nell’equazione. 
La differenza tra la portata dei fumi caldi imposta dal compressore e la portata dell’aria allo scarico 
viene utilizzata per definire la pressione di ingresso in turbina, attraverso una costante di tempo. Ciò 
permette l’inversione dell’equazione di Stodola, disaccoppiandola dall’equazione che definisce la 
pressione d’ingresso in turbina. Infine, tale pressione, moltiplicata per il rapporto che tiene conto 
delle cadute dovute al passaggio dell’aria dalla turbina al compressore, determina la contropressione 
che la turbina offre al compressore Pmc. 
La pressione allo scarico prima del ventilatore, necessaria per calcolare il rapporto di espansione e 
quindi la temperature allo scarico della turbina è data dalla seguente espressione: 
  atinasc PPkPp  _ 6.16
In questo modo si attribuisce al ventilatore un salto di pressione fissa (qualche permille)  rispetto al 
salto di pressione complessivo. 
In definitiva il rapporto di espansione può essere espresso come: 
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La temperatura allo scarico è data dalla seguente espressione: 
 


 

   11 1_ 
 ettinex rTT  6.18
In quest’ultima equazione tuttavia, il rendimento ηt non è costante ma dipende dalle condizioni 
operative della turbina: sarà massimo nelle condizioni nominali (82.6%) e varierà al variare del 
rapporto tra velocità di rotazione e salto entalpico. 
Tale rendimento viene calcolato con una funzione quadratica del rapporto (ω/ωn)/(Δh/Δhn). Poiché 
però il salto entalpico dipende dalla temperatura calcolata dall’equazione precedente in cui compare 
il rendimento, per disaccoppiare le due equazioni si introduce una costante di tempo a valle del 
calcolo di Tex. Tale costante di tempo peraltro non ha solo la funzione di evitare problemi numerici, 
ma anche di tenere conto dell’accumulo di energia nelle parti metalliche della turbina stessa. Per 
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evitare poi problemi numerici dovuti all’inversione del segno dell’approssimazione quadratica 
utilizzata è opportuno inoltre limitare il rendimento ad un valore minimo. 
Infine la potenza meccanica prodotta dalla turbina è ancora pari al prodotto della portata dell’aria 
per il salto entalpico, tenuto eventualmente in conto un rendimento meccanico complessivo: 
    exexptintinpexmextinexmt TcTcqhhqW _____    6.19
La potenza complessivamente resa all’asse è pari alla differenza tra quella prodotta dalla turbina e 
quella assorbita dal compressore: 
 
ct WWW   6.20
6.4.3 Modello dell’ORC 
Il sistema ORC è stato modellato come un sistema a parametri concentrati, in cui la potenza elettri-
ca prodotta è una funzione lineare della temperatura dei fumi di scarico dell’impianto (6.21), 
composti dall’aria di processo in uscita dal recuperatore, dopo l’espansione in turbina ,e dai fumi in 
uscita dalla camera di combustione a valle del preriscaldatore. Inoltre nel modello dell’ORC si è 
tenuto conto dell’inerzia dovuta allo scambio termico tra i fumi in uscita dall’impianto e l’acqua 
dell’impianto (3m3), la quale rappresenta il fluido vettore tra i fumi ed fluido organico. La costante 
di tempo (circa 10minuti) è stata calcolata in base ai dati forniti dalle prove sperimentali. 
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6.4.4 Parte elettrica 
Ai fini della definizione dei sistemi di controllo della combustione, la parte elettrica (macchina 
sincrona e inverter) può essere modellata, in forma semplificata, poiché esula dagli scopi per cui è 
stato realizzato il modello, tenendo conto dei rendimenti dei componenti e della logica di controllo 
della velocità stessa della turbina, in quanto determinante nel comportamento del resto del sistema. 
6.5 Metodo di integrazione 
Come è stato detto, le equazioni che descrivono il modello sono implementate nel sofware Matlab-
Simulink®. 
Note le condizioni al contorno ed iniziali, il sistema di equazioni della cella fornisce l’andamento 
nel tempo delle grandezze fisiche che la caratterizzano. 
In particolare, ad ogni passo temporale della simulazione, per ogni cella è risolto il sistema di 
equazioni differenziali calcolando il valore di tutte le grandezze medie della cella. Al passo succes-
sivo, alcune di queste grandezze costituiscono le condizioni al contorno per le celle di confine. 
Il metodo di integrazione è un metodo di Runge-Kutta (stiff/NDF) contenuto nelle librerie di 
Matlab. 
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7. Aspetti implementativi e scalabilità dell’impianto 
Oltre all’introduzione dell’impianto ORC, le prestazioni dell’ EFMGT possono essere migliorate 
agendo sul ciclo termodinamico: in primo luogo studiando un nuovo schema, in cui parte dell’aria 
in uscita dal recuperatore della turbina è utilizzata come comburente nella caldaia; in secondo 
luogo, diminuendo la temperatura dell’aria in ingresso nel compressore. 
A tal fine è stato elaborato un modello matematico che rappresenta lo stato di funzionamento 
dell’interno impianto, e su di esso è stata eseguita un’analisi di ottimo, che consente di trovare la 
condizione di massimo rendimento di sistema per un diverso schema d’impianto. Inoltre tale 
modellazione matematica consente di compiere un’analisi di sensibilità al variare dei parametri 
d’ingresso e nel rispetto dei vincoli tecnologici e fisici imposti. 
Tramite tale oggetto è possibile, inoltre, condurre uno studio di fattibilità e prestazioni di un impian-
to EFMGT di scala maggiore (500kWe). 
7.1 Nomenclatura 
COP:   coefficiente di prestazione; 
Gi:    i-esima parte della portata d’aria di combustione [kg/s]; 
SCi:   i-esimo scambiatore; 
gi:     portata dell’aria al punto i-esimo[kg/s]; 
gNOM:   portata nominale dell’aria di processo [kg/s]; 
gcomb:   portata d’aria di combustione [kg/s]; 
Pc:    pressione di mandata del compressore [bar]; 
PcNOM:   pressione di mandata nominale del compressore [bar]; 
PCI:   potere calorifico della biomassa [kJ/kg]; 
Psc:   pressione di scarico della turbina [bar]; 
Ti:    temperatura dell’aria nello i-esimo punto dell’impianto [°C]; 
WCOMB:  potenza termica sviluppata dalla combustione della biomassa [kW]; 
WEL:   potenza elettrica prodotta dalla microturbina [kW]; 
WAUXREF:  potenza elettrica assorbita dagli ausiliari dell’impianto di refrigerazione [kW]; 
WEFMGT :  potenza elettrica prodotta dall’impianto in assenza dell’impianto di refrigerazione 
[kW]; 
WEFMGTREF: potenza elettrica prodotta dall’impianto in presenza dell’impianto di refrigerazione 
[kW]; 
WREC :   potenza elettrica recuperata dai fumi dalla presenza dell’impianto refrigeratore [kW]; 
 
simboli greci 
α:    variabile del programma di ottimo ed esprime il coefficiente di ripartizione dell’aria; 
γ:    variabile del programma di ottimo ed esprime il coefficiente di ripartizione dell’aria; 
γa:    costante pari a 1.4 rapporto tra cp/cv; 
δ:    variabile binaria; 
εi:    efficacia dello scambiatore i-esimo; 
ηc:    rendimento isoentropico del compressore; 
ηcomb:   rendimento di combustione della caldaia; 
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ηEL:   rendimento elettrico; 
ηi:    efficienza di scambio dello scambiatore i-esimo; 
ηt:    rendimento isoentropico della turbina; 
πc:    rapporto di compressione; 
πe:    rapporto di espansione; 
 
7.2 Sviluppo del modello matematico del ciclo 
L’applicativo sviluppato fornisce un modello a regime dell’impianto studiato al fine di validare i 
risultati già ottenuti tramite il simulatore, valutare la fattibilità di schemi alternativi e la possibilità 
di aumentare la taglia dell’impianto, nel rispetto di opportuni vincoli tecnologici e fisici, sotto 
l’ipotesi di determinati obiettivi. 
Il modello è stato sviluppato in Microsoft Excel®; l’algoritmo utilizzato, per la risoluzione del 
problema di ottimo, che è di tipo non liscio, è l’evolutivo: grazie a tale metodo di risoluzione è 
possibile ottenere soluzioni di ottimo globali, che per problemi di tipo non lineare non lisci è di 
complessa determinazione (anche dal punto di vista di pesantezza computazionale). 
Lo schema d’impianto di partenza è illustrato in Figura 7.1; con δ si indica un vincolo binario che 
definisce lo schema d’impianto studiato. In particolare, con l’applicativo vengono studiati due 
schemi differenti: lo schema di partenza, quando δ è uguale a 1, e lo schema descritto in Figura 7.2 
quando δ è pari a 0. In quest’ultimo caso, l’obiettivo è massimizzare il rendimento dell’impianto a 
regime quando parte dell’aria in uscita dalla turbina è iniettata in camera di combustione. 
Le variabili α e γ definiscono la frazione d’aria di processo che si ripartisce tra la camera di combu-
stione e lo scarico dei fumi. Per rispettare il vincolo di conservazione di massa, quando δ è uguale a 
1, anche α è pari a 1 e γ è 0; questo indica che tutta l’aria di processo dalla turbina è condotta verso 
l’esterno attraverso lo scarico e che l’aria di combustione è prelevata direttamente dall’esterno. 
Per lo schema d’impianto illustrato in Figura 7.2, i valori di α e γ ,compresi tra 0 e 1, sono opportu-
namente calcolati dall’algoritmo di ottimizzazione. 
Con εi e  ηi si definiscono l’efficacia e il rendimento di scambio dello scambiatore i-esimo (SCi); i 
valori da essi assunti, insieme alle caratteristiche della microturbina, costituiscono i vincoli di 
progetto dell’impianto. Gi rappresentano le portate di aria di combustione e GCOMB è la portata dei 
gas in uscita dalla camera di combustione. 
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Figura 7.1: Schema dell’impianto di partenza (δ=1). 
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Figura 7.2: Schema d’impianto alternativo (δ=0). 
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Tabella 7.1: Vincoli tecnologici di sistema. 
Vincoli Valori imposti 
ε1 0.65 
ε2 0.71 
ε3 0.80 
η1 0.98 
η2 0.98 
η3 0.98 
ηcomb 0.9 
ηc 0.83 [4] 
ηt 0.77 [4] 
ηEL 0.9 
g 0.78 (kg/s) 
Pc 4.5 (bar) 
 
Un vincolo tecnologico stringente dell’impianto è costituito dalla temperatura d’ingresso in turbina 
(T4), che è limitata al valore massimo di 850°C, e dalla temperatura dei fumi di combustione (T13) 
che scambiano con le pareti dello scambiatore gas-aria, anch’essa limitata a 1000°C. 
Ulteriormente è imposto il limite massimo sulla potenza lorda (inclusi gli autoconsumi) che 
l’impianto può di produrre (75 kWe) e la potenza termica della biomassa in ingresso al combustore 
(500 kWt). 
Le equazioni, che descrivono il modello fisico-matematico del sistema in analisi, costituiscono 
ulteriori vincoli di uguaglianza e sono elencati come segue: 
 bilanci di potenza, compressione ed espansione per il compressore e la turbina; 
 bilancio di potenza per il combustore; 
 bilancio di potenza sugli scambiatori; 
 bilancio di conservazione della massa sui nodi. 
Inoltre, dei vincoli di disuguaglianza sono stati imposti sulle temperature in ingresso ed uscita dagli 
scambiatori e sui coefficienti di ripartizione dell’aria: questo consente di descrivere sia l’efficacia 
degli scambiatori che il verso di scambio di potenza fra la parte calda e la parte fredda. 
Le variabili del problema sono costituite dalle temperature a regime del ciclo, numerate secondo la 
Figura 7.1 e la Figura 7.2, i coefficienti di ripartizione dell’aria α e γ, la potenza elettrica prodotta e 
la potenza termica contenuta nel combustibile. 
In particolare la modellazione matematica del problema di ottimo è riportata in dettaglio in Appen-
dice 13. 
7.2.1 Verifica di un nuovo schema d’impianto 
Tramite il modello di ottimo sono state verificate le prestazioni dell’impianto per la configurazione 
in cui parte dell’aria in uscita dallo scarico della turbina è reindirizzata in camera di combustione 
(δ=0); la configurazione δ=1 è affrontata nel capitolo 9. In questo caso, a parità di condizioni al 
contorno, il rendimento aumenta passando dal 17.7% al 21.0% poiché circa 63kWt della potenza 
uscente con i fumi di scarico viene recuperata. Tale valore è dato dalla differenza tra la potenza 
della portata d’aria in ingresso in camera di combustione nella configurazione δ=0 (154kWt @ 
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447°C e 0.33kg/s) e la stessa potenza per la configurazione iniziale δ=1 (91kWt @ 268°C e 
0.33kg/s). 
La Figura 7.3 mostra i flussi di potenza per i due schemi d’impianto analizzati in base ai risultati 
ottenuti dal modello di ottimo; la potenza termica sviluppata dalla biomassa è di 395kWt, pari al 
valore limite superiore del proprio vincolo; il medesimo valore si ottiene nelle prove sperimentali in 
cui la biomassa bruciata è costituita dal cippato di pino (§3, Appendice 2) ed è uguale a quello 
imposto nel simulatore (§6). 
Dai risultati del modello di ottimo, la potenza utile è di circa 250kWt, come si vede dalla figura 
nella configurazione δ=1 le perdite ammontano a circa 75kWt, nella configurazione δ=0, le perdite 
sono notevolmente ridotte ed arrivano a 15kWt. 
Nella Tabella 7.2 sono riportati i risultati ottenuti con il modello matematico per lo schema 
d’impianto δ=0. E’ da notare che il parametro γ è uguale a zero, cioè la quota di portata di aria in 
uscita dalla turbina che rientra in camera di combustione (0.33kg/s secondo la 7.1), predilige il 
passaggio nello scambiatore 3, dove è scaldata dalla temperatura di 220°C a447°C. 
    1ggcomb  7.1
 
 
Figura 7.3: flussi di potenza per i due schemi d’impianto calcolati in base ai risultati dell’ottimizzatore, soluzione 
in alto (δ=1), soluzione in basso (δ=0). 
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Tabella 7.2: Risultati dell’ottimizzatore per lo schema d’impianto δ=0. 
 vincoli Minimo Valori imposti Massimo 
I/O
 Wel (kW) 76 76 76 
Wcomb (kW) 300 328 395 
PCI (kJ/kg) 16800 16800 16800 
Sc
am
bi
at
or
i  
ε1 0.65 0.65 0.65 
ε2 0.71 0.71 0.71 
ε3 0.8 0.80 0.8 
η1 0.98 0.98 0.98 
η2 0.98 0.98 0.98 
η3 0.98 0.98 0.98 
ηcomb 0.9 0.9 0.9 
Co
ef
f. α 0 0.48 1 γ 0 0 1 
δ 0 0 0 
Te
m
pe
ra
tu
re
 
T1 21 21 21 
T2 21 185 1000 
T3 21 470 1000 
T4 840 850 850 
T5 21 568 1000 
T6 21 220 1000 
T7 21 220 1000 
T8 21 220 1000 
T9 21 220 1000 
T10 21 21 21 
T11 21 220 1000 
T12 21 447 1000 
T13 21 1050 1050 
T14 21 600 1000 
T15 21 403 1000 
Pr
oc
es
so
 
g (kg/s) 0.6 0.64 0.7 
gcomb (kg/s) 0.33 0.33 0.33 
πc 3 3.72 4.5 
πe 0.2 0.28 0.3 
Pc (bar) 3.72 3.72 3.72 
Psc (bar) 1 1 1.2 
PcNOM (bar) 4.5 4.5 4.5 
gNOM (kg/s) 0.78 0.78 0.78 
ηc 0.83 0.83 [4] 0.83 
ηt 0.77 0.77 [4] 0.77 
ηEL 0.9 0.9 0.9 
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Le differenze tra le temperature ottenute tramite il modello di ottimo, il simulatore di impianto ed i 
risultati delle prove sperimentali sono riportati nel seguente grafico. 
 
 
Figura 7.4: Confronto tra i risultato ottenuti dalle prove sperimentali, dall’ottimizzatore (schema δ=1e δ=0) e dal 
simulatore;la numerazione in ascissa indica i punti di misura considerati sulla Figura 7.1 e Figura 7.2. 
7.3  Scalabilità dell’impianto 
Il possibile acquirente dell’impianto può essere un’azienda privata, che voglia investire nell’ambito 
dell’energie rinnovabili o che abbia la necessità di smaltire gli scarti di produzione (falegnameria), 
ma può essere costituito anche da un ente pubblico, ad esempio un comune che abbia la necessità di 
smaltire i rifiuti delle potature boschive. In alcuni di questi casi è possibile che la disponibilità di 
biomassa solida sia elevata, soprattutto quando questa costituisce un rifiuto da smaltire, di conse-
guenza può essere opportuno investire su un impianto di taglia superiore a quello studiato fino ad 
ora (per esempio 500kWe). 
Il modello di ottimo sviluppato permette di condurre uno studio preliminare sulle prestazioni 
dell’impianto da 500kWe, nel caso in cui si utilizzino due tipi di microturbine di taglia superiore a 
quella utilizzata attualmente (T100 prodotta da Turbec S.p.A.). In particolare, in un caso si prende 
in considerazione la microturbina VT600, della stessa linea della T100, ugualmente prodotta da 
Turbec S.p.A.; nell’altro, una turbina ad-hoc per l’impianto in via di sviluppo, ottenuta scalando 
geometricamente la T100 e con un numero di giri inferiore rispetto alla stessa e infine adattandola 
alle esigenze dell’impianto. Alcune specifiche tecniche della VT600 e della T100 sono riportate in 
Tabella 7.3, queste sono confrontate con le principali caratteristiche, valori di specifica, a disposi-
zione della turbina scalata. 
1 2 3 4 5 6 12 13 14 15
Sperimentale 21 184 500 850 544 200 260 1000 611 420
Ottimizzatore δ=1 21 188 477 847 568 223 268 1050 604 405
Ottimizzatore δ=0 21 185 470 850 568 220 447 1050 600 403
Simulatore 21 183 512 855 556 210 250 1012 629 400
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Tabella 7.3: Caratteristiche della microturbina Turbec VT600 a confronto con le caratteristiche della microtur-
bina in via di sviluppo. 
Modello  TURBEC VT600 T100 T100 scalata 
Potenza elettrica nominale  kW 655 100 510 
Tipo di compressore - centrifugo centrifuge centrifugo 
Rapporto di compressione - 9 4.5 4 
Numero di stadi - 1 1 1 
Tipo di turbine - assiale radiale radiale 
Numero di stadi - 2 1 1 
Numero di alberi - 1 1 1 
Temperatura ingresso turbina °C 988 950 800 
Velocità rpm 38400 70000 28000 
Portata aria kg/s 3.71 0.78 3.7 
Efficienza del compressore % 79 76 79 
Efficienza della turbine % 82 82 85 
Efficienza elettrica netta % 32 31 33 
 
Tra i dati a disposizione circa le caratteristiche delle turbine, i parametri utilizzati nel modello di 
ottimo sono elencati come segue: 
 il rapporto di compressione; 
 la portata di aria nominale; 
 l’efficienza del compressore; 
 l’efficienza della turbina. 
Nel modello, inoltre, la temperatura d’ingresso in turbina è limitata al valore massimo consentito 
per lo scambiatore aria-gas presente nella camera di combustione (850°C). La Figura 7.5 e la Figura 
7.6 mostrano i cicli termodinamici nel piano T-s per la VT600 e la T100, in condizioni nominali e 
con il vincolo sulla temperatura massima d’ingresso in turbina. Per entrambe le turbine, le tempera-
ture di ciclo sono state ricavate sperimentalmente; il ciclo termodinamico della T100 originaria è 
molto simile a quello per la stessa turbina scalata, come conseguenza tutte le considerazioni finora 
fatte sulla T100 sono valide anche per la sua versione scalata. Si noti che la diminuzione della 
temperatura dell’aria in ingresso in turbina penalizza molto più la VT600 rispetto alla T100, soprat-
tutto per quanto riguarda il recupero di calore dell’aria di processo in uscita dalla turbina. 
Le prove sulle microturbine sono state condotte per diversi valori della temperatura d’ingresso in 
turbina; tuttavia nella Figura 7.5 e la Figura 7.6 si riportano unicamente i risultati ottenuti per la TIT 
nominale e per la TIT pari a 800°C. Questo valore è il massimo ottenibile dalla caldaia da 2MWt, 
progettata per l’impianto da 500kWe. 
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Figura 7.5: Confronto tra i cicli termodinamici per la VT600 scalata in condizioni nominali e con il vincolo sulla 
temperatura massima d’ingresso in turbina di 850°C. 
 
 
Figura 7.6: Confronto tra i cicli termodinamici per la T100 scalata in condizioni nominali e con il vincolo sulla 
temperatura massima d’ingresso in turbina di 850°C. 
Fissati i vincoli opportuni sulle grandezze che definiscono il ciclo termodinamico di entrambe le 
turbine, l’algoritmo di ottimo ne fornisce l’efficienza e le grandezze significative dell’impianto 
(Figura 7.1). 
La Tabella 7.4 mostra i risultati ottenuti nel caso si utilizzi la turbina VT600 o la T100 scalata. 
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Tabella 7.4: Risultati dell’ottimizzatore per la VT600 e la T100 scalata a confronto (schema d’impianto δ=0). 
  VT600 T100 scalata 
 vincoli Minimo Valori imposti Massimo Minimo Valori imposti Massimo 
I/O
 Wel (kW) 300 330 330 300 500 500 
Wcomb (kW) 1500 1894 2100 1500 2073 2100 
PCI (kJ/kg) 16800 16800 16800 16800 16800 16800 
Sc
am
bi
at
or
i  
ε1 0.65 0.65 0.65 0.65 0.65 0.65 
ε2 0.8 0.8 0.8 0.8 0.8 0.8 
ε3 0.8 0.8 0.8 0.8 0.8 0.8 
η1 0.98 0.98 0.98 0.98 0.98 0.98 
η2 0.98 0.98 0.98 0.98 0.98 0.98 
η3 0.98 0.98 0.98 0.98 0.98 0.98 
ηcomb 0.8 0.80 0.9 0.8 0.8 0.9 
Co
ef
f. α 0 0.77 1 0 0.77 1 γ 0 0 0 0 0 0 
δ 0 0 0 0 0 0 
Te
m
pe
ra
tu
re
 
T1 15 15 15 15 15 15 
T2 15 330 1000 15 192 1000 
T3 15 401 1000 15 419 1000 
T4 800 800 850 800 800 850 
T5 15 426 1000 15 502 1000 
T6 15 355 1000 15 278 1000 
T7 15 355 1000 15 278 1000 
T8 15 355 1000 15 278 1000 
T9 15 355 1000 15 278 1000 
T10 15 15 15 15 15 15 
T11 15 355 1000 15 278 1000 
T12 15 604 1000 15 617 1000 
T13 15 1050 1050 15 1050 1050 
T14 15 622 1000 15 633 1000 
T15 15 396 1000 15 280 1000 
Pr
oc
es
so
 
g (kg/s) 0 3.5 4 0 3.7 5 
gcomb (kg/s) 0 0.76 1 0 0.83 1 
πc 0 8.50 9 0 4 5 
πe 0 0.13 1 0 0.25 1 
Pc (bar) 0 8.50 9 0 4 5 
Psc (bar) 1 1 1 1 1 1.5 
PcNOM (bar) 9 9 9 4.00 4.00 4.00 
gNOM (kg/s) 3.71 3.71 3.71 3.7 3.7 3.7 
ηc 0.72 0.76 0.85 0.79 0.79 0.79 
ηt 0.76 0.76 0.85 0.85 0.85 0.85 
ηEL 0.9 0.9 0.9 0.90 0.90 0.90 
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E’ importante notare che per la VT600, la potenza elettrica prodotta è di 330kWe, valore limite 
imposto sulla potenza elettrica nel modello di ottimo; infatti, dai risultati sperimentali, per la turbina 
in esame, la potenza elettrica producibile si riduce del 51% rispetto al valore nominale (500kWe) in 
corrispondenza della temperatura d’ingresso in turbina di 800°C. Si ricordi che tale valore di 
temperatura è limitato dalla potenza della caldaia (2MWt). Come conseguenza dei vincoli imposti, i 
valori delle efficienze del compressore e della turbina, calcolati dal modello, diminuiscono note-
volmente rispetto a quelli nominali (Tabella 7.5) e le temperature di ciclo, fornite dal modello di 
ottimo, approssimano i valori sperimentali con un errore trascurabile (Figura 7.8).  
La T100, studiata ad-hoc per l’impianto studiato, riesce a produrre la potenza desiderata approssi-
mando le temperature di ciclo, ottenute dalle specifiche di progetto, con un errore trascurabile 
Figura 7.9. 
Ovviamente, anche in questo caso la configurazione d’impianto per la quale il rendimento è mag-
giore è quella per cui δ=0. Inoltre, a conferma delle considerazioni sinora fatte circa le 
caratteristiche e le prestazioni delle due turbine studiate, è evidente che l’utilizzo della turbina T100 
scalata, permette all’impianto di raggiungere un’efficienza totale del 24%, data dal rapporto tra la 
potenza elettrica prodotta (500kWe) e quella termica sviluppata dalla combustione della biomassa 
(2073kWt), contro il 17% (330kWe/1894kWt) ottenuto con la VT600; allo stesso modo l’efficienza 
della microturbina è del 22% (valore confermato dalle prove sperimentali) nel primo caso ed il 32% 
nel secondo. 
Le principali caratteristiche dell’impianto sono riassunte nella seguente tabella. 
 
Tabella 7.5: Temperature principali misurate sul circuito dell’aria, ottenute dal simulatore e dall’ottimizzatore. 
Punti di misura VT600 T100 scalata 
Temperature (°C) - Lato aria 
Ingresso compressore 15 15 
Uscita compressore 330 192 
Ingresso scambiatore 401 419 
Ingresso turbina 800 800 
Uscita turbina 426 502 
Uscita recuperatore 355 278 
Temperature (°C) - Lato fumi 
Ingresso camera combustione 1050 1050 
Uscita camera di combustione 622 633 
Uscita preriscaldatore 396 280 
Portate aria (kg/s) – lato aria di processo 
-- 35 3.7 
Rapporto di compressione – lato aria di processo 
-- 8.5 4 
Portate aria (kg/s) – lato aria di combustione 
-- 0.76 0.83 
Efficienza del compressore (%) 
-- 0.76 0.79 
Efficienza del turbina (%) 
-- 0.76 0.85 
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Figura 7.7: Confronto tra le temperature più importanti dell’impianto, la differenza percentuale si riferisce alle 
variazioni delle temperature ottenute con la VT600 rispetto ai valori ottenuti con la T100 scalata, presa come 
riferimento. 
 
La figura seguente mostra le temperature dei cicli termodinamici della VT600 e della T100 scalata, 
ottenuti dalle prove sperimentali e dalle specifiche di progetto, in confronto con i risultati ottenuti 
dal modello di ottimo: è’ evidente che il modello approssima i cicli con un errore trascurabile. 
 
Figura 7.8: Confronto tra i dati sperimentali e quelli ottenuti dall’ottimizzatore per la VT600. 
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T100 scalata 15 192 419 800 502 278 617 1050 633 280
VT600 15 330 401 800 427 355 604 1050 622 396
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Figura 7.9: Confronto tra i dati sperimentali e quelli ottenuti dall’ottimizzatore per la T100 scalata. 
In conclusione, è possibile affermare che per un impianto di cogenerazione EFMGT di taglia 
500kWe è preferibile l’utilizzo di una microturbina T100 scalata ad-hoc, in grado di fornire la 
potenza elettrica richiesta pur mantenendo una temperatura d’ingresso in turbina inferiore al tecno-
logico consentito (850°C). 
La microturbina ha un rapporto di compressione di 4 e una portata d’aria di 3.7 kg/s; la potenza 
della caldaia è di circa 2MWt, e la portata di combustibile e di aria di combustione sono rispettiva-
mente 0.12kg/s e 0.83kg/s. La configurazione d’impianto adottata, per le ragioni spiegate nel 
paragrafo 7.2.1, è quella tale per cui l’aria in uscita dalla turbina, dopo l’espansione è in parte 
reindirizzata in camera di combustione; in questo caso il rendimento dell’impianto è del 24% con 
un rendimento di turbina di circa il 32%. 
7.4 Influenza dell’aria in ingresso in turbina 
La temperatura dell’aria in ingresso nel compressore influenza le prestazioni della microturbina, in 
particolare all’aumentare della temperatura esterna dell’aria, l’efficienza della microturbina dimi-
nuisce di qualche punto percentuale poiché peggiorano le prestazioni del compressore all’aumentare 
della temperatura (aumento della densità dell’aria). 
Come si vede dalla Figura 7.10, le simulazioni effettuate, sia con il simulatore che con il modello di 
ottimo, e le prove sperimentali, condotte sull’impianto, seguono l’andamento previsto dalla curva 
teorica [2], calcolata considerando la temperatura d’ingresso in turbina costante ed uguale al valore 
nominale (850°C). Sia il simulatore che il modello approssimano i dati sperimentali e la curva 
teorica, con un errore inferiore al 2% per l’intervallo di temperatura che va da 8°C a 22°C; per le 
temperature di 25°C e 30°C, gli errori commessi sono inferiori all’4%. 
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Figura 7.10: Rendimento di turbina in funzione della temperatura d’ingresso nel compressore. 
L’introduzione di un sistema di refrigerazione permetterebbe quindi all’impianto di lavorare mante-
nendo le proprie prestazioni costanti in qualsiasi condizione ambientale. Il guadagno che si ottiene 
dalla maggiore produzione di potenza deve ovviamente superare i costi del refrigeratore e quelli che 
derivano dalla complicazione che deriva dalla presenza di elementi aggiuntivi sull’impianto. A tal 
fine uno studio appropriato è stato condotto per valutarne la convenienza economica. 
I risultati dimostrano che il guadagno annuo medio, in termini economici, che deriva 
dall’introduzione di un classico sistema di raffreddamento con ciclo frigorifero, è pari a circa il 5% 
degli introiti provenienti dalla cessione alla rete e dagli incentivi dovuti alla produzione di energia 
elettrica. 
Per lo studio suddetto si consideri un sistema di refrigerazione ad acqua con condensatore ad aria, il 
cui andamento del coefficiente di prestazione (COP) è illustrato in Figura 7.11: 
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Figura 7.11: coefficiente di prestazione in funzione della temperatura ambiente per il refrigeratore considerato. 
Le temperature e l’umidità media stagionali, riferite alla città di Pisa per l’anno 2009, sono riportate 
nelle Tabella 7.6, Tabella 7.7: 
Tabella 7.6: Temperature medie stagionali riferite alla città di Pisa per l’anno 2009. 
Stagioni Temperatura Min. (%) 
Temperatura 
Media. (%) 
Temperatura 
Max. (%) 
Inverno 2.4 7.9 13.4 
Primavera 10.6 14.7 18.8 
Estate 18.6 24.4 30.2 
Autunno 9.3 12.1 14.8 
 
Tabella 7.7: Umidità relativa media stagionali riferite alla città di Pisa per l’anno 2009. 
Stagioni Umidità Relativa Min. (%) 
Umidità Relativa 
Media. (%) 
Umidità Relativa 
Max. (%) 
Inverno 35 64 93 
Primavera 33 56 79 
Estate 20 53 86 
Autunno 60 78 95 
 
A partire dai dati sopraelencati, è stato calcolato il guadagno netto, in termini di potenza elettrica 
recuperata con l’introduzione del refrigeratore. In particolare, la potenza recuperata, definita in 7.2, 
deve essere maggiore di zero affinché l’introduzione del refrigeratore sia conveniente: 
 0 REFAUXEFMGTREFEFMGTREC WWWW  7.2
Nella seguente figura è riportato il grafico a istogramma della potenza netta (espressa in percentuale 
della potenza nominale dell’impianto) recuperata stagionalmente con l’introduzione del refrigerato-
re. Il guadagno di potenza è calcolato tenendo conto dei giorni in cui la temperatura ha superato i 
15°C e tiene conto dell’escursione termica tra il giorno e la notte. 
20 22 24 26 28 30 32 34 36 38
2.8
3
3.2
3.4
3.6
3.8
4
4.2
4.4
Temperatura ambiente (°C)
C
O
P
 94 
 
 
Figura 7.12: Guadagno netto stagionale, in termini di potenza elettrica recuperata, in funzione della potenza 
assorbita dal refrigeratore. 
Nella tabella seguente è riassunto il guadagno netto ottenibile in termini economici, di potenza ed 
energia elettrica aggiuntiva prodotta dall’impianto con la presenza del sistema di raffreddamento. Si 
considera che l’incentivo per l’energia elettrica prodotta sia di 280 euro/MWh e che l’impianto sia 
in grado di funzionare per 7000 h/a (distribuite uniformemente durante le 4 stagioni). 
Tabella 7.8: Potenza netta aggiuntiva, energia elettrica aggiuntiva guadagno aggiuntivo in presenza del refrige-
ratore. 
Stagioni Potenza Aggiuntiva (% Potenza Nominale: 70kW) 
Energia Aggiuntiva 
(MWh) 
Guadagno 
(euro) 
Inverno 0.05 0.06 17 
Primavera 2.33 2.85 800 
Estate 7.24 8.87 2484 
Autunno 0.56 0.68 190 
Totale annuo 10.18 12.46 3494 
 
Il raffreddamento dell’aria in ingresso nel compressore determina, tuttavia, un aumento della portata 
di carburante in ingresso rispetto a quella che si avrebbe se non ci fosse il refrigeratore; questo 
accade perché i fumi di combustione devono scaldare l’ aria di processo più fredda. 
In condizioni nominali, la portata di biomassa è di circa 150kg/h, se si considera il cippato di pino 
avente il 38.8% di umidità e PCS di 17680kg/kJ, il cui costo è di circa 55€/ton. Durante l’anno, a 
parità di potenza prodotta dall’impianto (70kWe), tale valore di portata può variare perché è in-
fluenzato dalla temperatura ambiente così come descritto in [2]. In particolare, con l’aumento della 
temperatura, si verifica un aumento del rendimento di trasferimento, definito come il rapporto tra la 
potenza trasferita all’aria di processo e la potenza termica della biomassa introdotta nell’impianto. 
Per l’impianto trattato tale valore è 60%, calcolato come rapporto tra la potenza termica trasferita 
dai fumi di combustione (270kWt). della caldaia all’aria di processo della turbina (450kWt), come 
descritto nel paragrafo 3.6. 
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La portata oraria media annua di combustibile è di 152kg/h con un costo di circa 60k€/a. A questo 
si aggiunge una la quota dovuta alla presenza del refrigeratore che è di circa 600€/a, pari all’1% del 
costo totale; tale quota, tuttavia, va sottratta all’incremento di guadagno dovuto alla presenza del 
refrigeratore (3.5k€/a), per ottenere un netto di 2.9k€/a. Poiché il costo di un impianto di refrigera-
zione come quello descritto è di circa 5k€, il tempo di ritorno dell’investimento è minore di due 
anni. 
Il guadagno dovuto alla presenza del refrigeratore è il 5% del guadagno annuo ricavato dalla 
produzione dell’energia elettrica (circa 58k€/a) al netto del costo del combustibile. 
In definitiva la convenienza economica che sta nell’introdurre un impianto refrigeratore usualmente 
in commercio, in grado di raffreddare l’aria d’ingresso nel compressore al fine di migliorare le 
prestazioni dell’impianto, è esigua per le nostre latitudini e non giustifica l’aumento di complessità 
dell’impianto. 
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8. Il sistema di controllo 
Allo stato attuale la modalità di funzionamento dell’impianto è semi-automatica, poiché le uniche 
grandezze controllabili sono la portata di combustibile in ingresso e le reciproche proporzioni fra 
aria di combustione primaria e secondaria; il controllo della microturbina è disaccoppiato da quello 
della caldaia, tra la caldaia e la microturbina è presente una valvola di bypass che devia verso 
l’esterno l’aria di processo in ingresso nella microturbina in caso di blocco di quest’ultima. 
Come è già stato ribadito più volte nel presente lavoro, uno degli scopi di questa tesi è la realizza-
zione di un sistema automatizzato di controllo, che accetti come dato di ingresso il set-point di 
potenza elettrica da inseguire. 
L’introduzione del sistema di controllo ha dei vantaggi non trascurabili sulle prestazioni e la vita 
dell’impianto, poiché:  
 l’impianto lavorerebbe in condizioni di maggior rendimento; 
 i vincoli imposti sulle temperature massime raggiungibili (non oltre gli 860°C) ne allunghe-
rebbero la vita, per via dei ridotti stress termici a cui è soggetto lo scambiatore gas-aria; 
 i costi di O&M, legati al presidio dell’impianto, verrebbero ridotti. 
8.1 Nomenclatura 
C:  densità dell’acqua assorbita dalla biomassa a causa del tenore di umidità presente 
nell’ambiente [kg/m3]; 
CA:   funzione di trasferimento del controllore dell’aria di combustione; 
CC:   funzione di trasferimento del controllore del combustibile; 
GA:  funzione di trasferimento che descrive il comportamento del sistema al variare della 
portata di aria di combustione; 
GC:  funzione di trasferimento che descrive il comportamento del sistema al variare della 
portata di combustibile; 
KC:  costante della funzione di trasferimento che descrive il comportamento del sistema al 
variare della portata di combustibile [(K·s)/kg]; 
KA:  costante della funzione di trasferimento che descrive il comportamento del sistema al 
variare della portata di aria di combustione [(K·s)/kg]; 
KPC:  costante di proporzionalità del controllore del combustibile [kg/(K·s)]; 
KIC:  costante integrativa del controllore del combustibile [kg/K]; 
KPA:  costante di proporzionalità del controllore dell’aria [kg/(K·s)]; 
MC:  massa del combustibile [kg]; 
PCS:  potere calorifico superiore [MJ/kg]; 
TPA:  frequenza del polo della funzione di trasferimento riguardante la portata di combustibile 
[1/s]; 
TPC:  frequenza del polo della funzione di trasferimento riguardante l’aria di combustione 
[1/s]; 
TZA:  frequenza dello zero della funzione di trasferimento riguardante l’aria di combustione 
[1/s]; 
TZC:  frequenza dello zero della funzione di trasferimento riguardante la portata di combustibi-
le [1/s]; 
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simboli greci: 
ρs_TOT:  densità della biomassa comprendente la densità dei volatili, del char e dell’acqua assor-
bita dalla biomassa a causa dell’umidità dell’ambiente [kg/m3]; 
ρ0:   densità del char [kg/m3]; 
ρvl:   densità totale dei volatili [kg/m3]; 
ρvli:  densità del volatile i-esimo [kg/m3]; 
 
8.2 Logica di gestione del sistema di controllo 
Il sistema di controllo dell’impianto composto dall’EFMGT e ORC (Figura 8.1) lavora accettando 
in ingresso il profilo di potenza prestabilito, che dovrà essere seguito dalla somma delle potenze 
elettriche prodotte dall’ EFMGT e ORC. 
Allo stato attuale la velocità della turbina dipende dai vincoli imposti dalla regolazione della 
tensione sulla barra in corrente continua; quindi, il principale parametro di controllo è la temperatu-
ra d’ingresso in turbina, da cui dipende la potenza elettrica prodotta. La potenza elettrica fornita 
dall’EFMGT è una percentuale del valore totale, poiché la rimanente parte è dovuta al contributo 
dell’ORC. 
Poiché si vuole ottenere un errore, fra la potenza totale prodotta e quella di set-point, nullo a regime, 
è plausibile affermare che il primo componente facente parte della catena di regolazione sia un 
elemento integrale. Il coefficiente K, minore di uno, determina la frazione di potenza generata 
rispettivamente dalla microturbina e dall’ORC, ed è una funzione della richiesta di potenza totale e 
della potenza prodotta dall’ORC: il rapporto tra la potenza dell’EFMGT ed ORC può non esser 
costante quando le condizioni di carico cambiano a causa del comportamento non lineare del ciclo 
termodinamico. 
Procedendo con lo schema a blocchi riportato nella Figura 8.1, il programmatore traduce il set-point 
di potenza nel set-point di temperatura dell’aria d’ingresso in turbina (denominata TIT); quindi, al 
suo interno è possibile trovare una funzione polinomiale necessaria a detto scopo. 
Successivamente, il regolatore proporzionale integrale modula, in base alla richiesta di temperatura 
d’ingresso in turbina, la portata di combustibile e le reciproche proporzioni fra aria di combustione 
primaria e secondaria4. In condizioni di lavoro di nominale, il valore della temperatura di ingresso 
in turbina raggiunge gli 855°C, valore limite consentito perché lo scambiatore gas-aria non subisca 
eccessivi stress termici.  
Le protezioni sono necessarie a garantire il corretto funzionamento di tutti gli elementi che com-
pongono l’impianto, poiché evita che grandezze ritenute critiche superino vincoli tecnologici. Più in 
particolare si vuole evitare che l’aria di ingresso in turbina superi la temperatura critica (860°C) per 
più di un determinato tempo stabilito a priori (100s). Qualora tale condizione accadesse, l’impianto 
verrebbe automaticamente spento. 
                                                 
4 Si ricorda che la somma fra la portata di aria primaria, aria secondaria ed di post-combustione rimane costante in ogni 
condizione di lavoro. 
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Riveste una nota importante, l’analisi delle possibili variazioni di condizioni al contorno del siste-
ma; più in particolare tali variazioni possono essere considerate a tutti gli effetti dei disturbi, fra cui, 
quelli con maggior influenza, sono riportati nel seguente elenco: 
 la variazione della composizione del combustibile (volatili, carbonio fisso) e quindi del po-
tere calorifico; 
 la variazione del tenore di umidità presente nel combustibile; 
 la variazione della portata massica di combustibile a parità di portata volumetrica. 
 
 
Figura 8.1: Schema a blocchi del sistema di controllo. 
Infine è necessario sottolineare che il controllo sulle emissioni non è stato previsto, perché poco 
significativo a causa della bassa produzione di gas nocivi: l’eccesso d’aria di combustione (rapporto 
stechiometrico di 6.75) diluisce il CO prodotto dalla combustione; le basse temperature di combu-
stione inibiscono la produzione di NOx e la composizione chimica del legno non consente la 
produzione di SOx. Infine, i filtri presenti sullo scarico in atmosfera dell’impianto sono sufficienti a 
catturare il particolato prodotto dalla combustione. 
8.3 Identificazione del modello e conoscenza delle funzioni di trasferimento 
Al fine di sintetizzare il controllore è necessario conoscere le funzioni di trasferimento che legano 
l’ingresso all’uscita del sistema da controllare; in questa analisi l’ingresso del sistema è definito 
dalle portate di aria di combustione e di biomassa, mentre l’uscita del sistema è definita dalla 
temperatura di ingresso in turbina. 
Data la complessità delle equazioni che descrivono la dinamica della combustione, il sistema 
descritto dal modello, e implementato nel simulatore, è stato considerato come una “black-box” e 
l’identificazione è stata condotta applicando separatamente agli ingressi del sistema una variazione 
a gradino. 
Gli ingressi imposti e l’uscita ottenuta, funzioni del tempo e definite come differenze rispetto ai 
valori nominali, sono state inserite nel tool di Matlab® “Ident”, da cui sono stati calcolati i poli e gli 
zeri delle funzioni di trasferimento. Infine, per verifica, tali funzioni sono state validate confrontan-
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do le risposte del simulatore con quelle delle funzioni di trasferimento ottenute, alle quali venivano 
imposti i medesimi ingressi. 
In particolare, per quanto riguarda la risposta del sistema alle variazioni di portata di combustibile, 
la funzione di trasferimento che si ottiene è del primo ordine (8.1). Il tipo di biomassa cui si riferi-
sce la seguente funzione di trasferimento5 è il cippato di pino la cui composizione è descritta nella 
Tabella 8.1: 
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17865
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sKK
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Tabella 8.1: Composizione chimica della biomassa utilizzata per l’analisi di sensibilità eseguita per 
l’identificazione delle f.d.t. del sistema. 
Biomassa ρS_TOT [kg/m3] 
ρ0+ceneri 
[kg/m3] 
C 
[kg/m3] 
ρvl1 [kg/m3] 
(Tvl1=250°C) 
ρvl2 [kg/m3] 
(Tvl1=350°C) 
ρvl3 [kg/m3] 
(Tvl1=550°C) 
PCS 
[MJ/kg] 
Portata 
biomassa6 
[kg/s] 
Cippato 
di pino 
950 124 361 100 300 65 17 0.0417 
Cippato 
di pioppo 
950 124 171 182 390 83 15.8 0.034 
Pellet di 
girasole 
950 126 48 216 462 98 18.2 0.025 
 
La Figura 8.2 mostra il comportamento del sistema al variare della portata massica per tre differenti 
tipi di biomassa (Tabella 8.1). Dapprima viene imposto un gradino negativo di portata massica di 
combustibile, pari al 50% del valore nominale: tale riduzione di portata risulta necessaria 
all’impianto al fine di raggiungere il suo minimo tecnico, pari a 15 kWe7. Quando la TIT ha rag-
giunto la condizione di regime, una nuova variazione di portata di combustibile, di segno opposto 
alla precedente, riporta il sistema alle condizioni nominali. 
Come si osserva dalla Figura 8.2, le diverse composizioni della biomassa non cambiano sostanzial-
mente la risposta in funzione del tempo dell’impianto; questo è possibile solo quando le variazioni 
di portata di biomassa sono effettuate in forma relativa e non assoluta rispetto alla portata che 
consente di ottenere le prestazioni nominali. 
È importante evidenziare che la figura è relativa esclusivamente alla potenza prodotta dall’EFMGT, 
poiché l’ORC è una funzione lineare dei fumi di scarico dell’impianto, quindi non è significativo ai 
fini della comprensione del comportamento della biomassa. 
Lo stesso comportamento illustrato è osservabile se si varia il tenore di umidità invece che il tipo di 
biomassa. 
                                                 
5 L’analisi di sensitivà eseguita sulle f.d.t. riguarda unicamente le condizioni operative dell’impianto e non le specifiche 
costruttive strutturali (geometria efficienza degli elementi dell’impianto). 
6 La portata di biomassa si riferisce ai valori di regime per cui l’impianto lavora in condizioni nominali. La portata di 
aria di combustione è calcolata in base al rapporto stechiometrico gA = 6.75·gC. 
7 Tale valore di potenza è necessario al minimo sostentamento della turbina, al di sotto di questo la microturbina si 
spegne. 
 100 
 
 
Figura 8.2: andamento nel tempo della TIT e della potenza elettrica prodotta dall’EFMGT per tre diversi tipi di 
biomassa, in risposta ad una variazione di portata massica della biomassa (gradino negativo-rampa positiva) 
pari al 50% del valore nominale. 
E’ necessario dire che, nella regolazione, il ruolo fondamentale è legato alle variazioni di portata 
massica del combustibile piuttosto che alle variazioni della portata d’aria combustibile; di conse-
guenza il comportamento suddetto assicura che le costanti di regolazione, note sulla base delle 
funzioni di trasferimento, siano valide per ogni tipo di biomassa legnosa che si vuole considerare. 
Nella regolazione dell’aria di combustione si modula la sola portata dell’aria primaria, lasciando 
che l’aria di post-combustione rimanga inalterata e che la somma delle tre portate rimanga costante. 
Per quanto riguarda la risposta del sistema alle variazioni di portata di aria primaria, la funzione di 
trasferimento è la seguente: 
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8.2
Il valore del doppio polo è funzione della densità di volatili e del char presenti nella biomassa 
legnosa in analisi, la costante KA e lo zero sono anche funzione dell’umidità. 
Considerando diversi valori di umidità, utilizzando un unico tipo di biomassa (cippato di pino), e a 
partire dalle condizioni nominali del sistema, e imponendo un gradino positivo di aria primaria, pari 
al 20% del valore nominale, si verificano dei picchi la cui intensità dipende dal tenore di umidità 
presente nella biomassa (Figura 8.3). L’aumento della portata di aria primaria determina dapprima 
un aumento di temperatura perché l’ossigeno presente in essa innesca il processo di combustione 
0 100 200 300 400 500 600
500
600
700
800
900
tempo (min)
TI
T 
(°
C
)
 
 
Pino
Pioppo
Girasole
0 100 200 300 400 500 600
0
20
40
60
80
tempo (min)
P
ot
en
za
 e
le
ttr
ic
a 
(k
W
)
      101 
della biomassa residua all’interno del combustore, con conseguente evaporazione dell’acqua e 
rilascio di volatili; la maggiore produzione di vapore d’acqua e volatili migliora transitoriamente lo 
scambio termico con i tubi. Finito il processo transitorio, l’aumento dell’aria di combustione 
determina un raffreddamento della camera di combustione e di conseguenza una diminuzione della 
potenza elettrica prodotta. 
 
Figura 8.3: Temperatura ingresso in turbina e potenza elettrica prodotta dall’EFMGT per tre diverse umidità 
della biomassa, in risposta ad una variazione di portata massica di aria primaria di combustione. Gradino d’aria 
primaria positivo pari al 20% del valore nominale. 
L’intensità del picco, in funzione del tipo di biomassa utilizzata, è legata oltre che al tenore di 
umidità anche alla composizione chimica della molecola, in particolare alla densità di volatili e char 
presenti. Il pellet di girasole è caratterizzato dall’avere un tenore di umidità dell’8% ed un elevato 
contenuto di volatili con un potere calorifico superiore agli altri due tipi di biomassa in esame 
(cippato di pino e il cippato di pioppo); questo determina una maggiore inerzia del sistema nel 
raggiungere le condizioni di equilibrio dopo l’applicazione del gradino di portata d’aria in ingresso. 
Al contrario il cippato di pioppo, anch’esso caratterizzato da un elevato contenuto di volatili, ma 
con il minore potere calorifico, ha una maggiore velocità di risposta allo stesso gradino. 
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Figura 8.4: Temperatura ingresso in turbina e potenza elettrica prodotta dall’EFMGT per tre diversi tipi di 
biomassa, in risposta ad una variazione di portata massica di aria primaria di combustione. Gradino d’aria 
primaria positivo pari al 20% del valore nominale. 
8.4 Il regolatore 
Note le funzioni di trasferimento del sistema in anello aperto, la sintesi del controllore è stata 
eseguita seguendo i classici algoritmi dell’ingegneria industriale, che hanno portato al calcolo dei 
coefficienti KP e KI del regolatore proporzionale e integrale. 
Si impone che la portata di aria di combustione rimanga costante, al fine di garantire che la combu-
stione avvenga in eccesso d’aria in modo tale da diluire la concentrazione di gas nocivi. La 
regolazione dell’aria di combustione riguarda unicamente la ripartizione tra le portate di aria 
primaria e secondaria, tuttavia ha un ruolo sostanzialmente influente sulla regolazione a causa dei 
più lunghi tempi di risposta del sistema. In definitiva, è la portata di combustibile che modula la 
potenza prodotta dall’impianto in base al valore di set-point in ingresso. 
Si può asserire che i regolatori della portata di aria e di combustibile agiscono in modo disaccoppia-
to. 
Il controllore della portata di combustibile è un PI (8.3); in particolare, data la stabilità asintotica del 
sistema in anello aperto, anche la funzione di trasferimento in anello chiuso è stabile ed il diagram-
ma di Bode del sistema in anello aperto è riportato in Figura 8.5. 
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Figura 8.5: Luogo delle radici e diagramma di Bode per il sistema ad anello aperto con controllore sul combusti-
bile. 
La funzione di trasferimento dell’aria è caratterizzata dall’avere uno zero positivo, quindi, il sistema 
in anello aperto è instabile: il margine di guadagno è negativo (-69dB) e il margine di fase è pari a 
90°. Introducendo un controllore integrale, il sistema ad anello chiuso diventa stabile e, il diagram-
ma di Bode, in cui sono indicati i margini di guadagno e di fase, è riportato nella Figura 8.6:  
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Figura 8.6: luogo delle radici e diagramma di Bode per il sistema ad anello aperto con controllore sulla portata 
dell’aria. 
8.4.1 Risultati 
La Figura 8.7 illustra il comportamento dell’impianto a ciclo combinato quando, dalle condizioni di 
lavoro nominali di 105kWe (75kWe prodotti dall’EFMGT e 30kWe dall’ORC), s’impone una 
potenza di set-point pari al minimo tecnico (15kWe). Successivamente, sempre in detta figura, viene 
riportato il comportamento dell’impianto quando dalla potenza di minimo tecnico si torna alla 
potenza nominale. 
L’EFMGT ha una risposta dinamica più veloce rispetto all’ORC a causa delle inerzie del sistema, 
legate soprattutto all’elemento recuperatore (Figura 4.6). L’impianto a ciclo combinato raggiunge il 
regime di 15kWe dopo circa 40 minuti, in corrispondenza dei quali la potenza prodotta dall’ORC è 
nulla poiché la temperatura dei fumi di scarico è troppo bassa per riscaldare l’acqua a 90°C; in 
seguito il sistema torna in condizioni nominali a 105kWe dopo circa 40 minuti dall’imposizione 
della richiesta di potenza. 
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Figura 8.7: Comportamento del sistema al variare del set-point di potenza, condizioni nominali (105kWe) -
condizioni di minima potenza prodotta (15kWe) - condizioni nominali (105kWe). 
Nelle seguenti figure sono riportati gli andamenti della portata di combustibile e aria primaria e 
secondaria in base alla richiesta di potenza imposta. 
 
Figura 8.8: Andamento della portata di combustibile e aria (primaria e secondaria) al variare del set-point di 
potenza. 
I possibili disturbi all’ingresso del sistema possono essere legati al cambiamento improvviso delle 
caratteristiche della biomassa, come, per esempio, la variazione dell’umidità o del potere calorifico 
e la composizione della biomassa. 
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Una variazione dell’umidità del combustibile (Figura 8.9), ad esempio dal 38% al 26% al minuto 8, 
determina un improvviso aumento della temperatura d’ingresso in turbina oltre il valore massimo 
consentito (860°C). Il regolatore, attivato intorno al diciottesimo minuto, riporta la temperatura al 
valore nominale di 855°C; l’ORC è insensibile a tale variazione poiché la protezione sulla tempera-
tura massima dell’acqua dello scambiatore gas-acqua impedisce che questa superi i 90°C e possa 
dar luogo a fenomeni di ebollizione. 
 
 
Figura 8.9: Potenza elettrica generata dall’impianto al variare del tenore di umidità della biomassa, dal 38% al 
26%. 
È ovvio attendersi che, per ottenere le stesse condizioni di regime, riducendo il tenore di umidità 
della biomassa, la portata di combustibile dovrà essere ridotta. A conferma di tale affermazione, la 
Figura 8.10 mostra l’andamento della portata di combustibile nel tempo, che, dopo la variazione di 
umidità, raggiunge il valore di regime pari a 0.035kg/s (126kg/h). Inoltre, in corrispondenza di tale 
valore di portata, la potenza associata alla portata di biomassa in ingresso nel combustore è pari al 
valore nominale di 430kWt, calcolato come prodotto tra il potere superiore e la portata di biomassa, 
tenendo conto della presenza delle ceneri. 
La portata d’aria primaria si comporta in modo simile a quanto descritto nella Figura 8.8: durante il 
transitorio la portata di aria primaria raggiunge il valore minimo consentitole, con conseguente 
aumento dell’aria secondaria, al fine di accelerare la dinamica del sistema, per poi torna al suo 
valore nominale. 
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Figura 8.10: Potata di combustibile durante la simulazione con variazione di umidità (38%-26%). 
Al contrario, se si cambia il tipo di biomassa utilizzata, ad esempio si passa dal cippato di pino, con 
un potere calorifico di 17.0MJ/kg, al cippato di pioppo (15.8MJ/kg), a parità di portata massica, la 
potenza prodotta dall’impianto diminuisce, arrivando a regime intorno ai 62kWe. Anche in questo 
caso, attivando il regolatore intorno al 42° minuto, ovvero quando la potenza elettrica scende sotto i 
70kWe, l’impianto torna alle condizioni di lavoro nominali. Anche il sistema ORC tenderebbe a 
diminuire la potenza prodotta; tuttavia, l’inerzia del sistema ORC fa si che suddetta variazione di 
potenza sia piccola. 
  
Figura 8.11: Potenza elettrica generata dall’impianto al variare della biomassa introdotta all’interno di questo, 
da cippato di pino 17.0MJ/kg a cippato di pioppo 15.8MJ/kg. 
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Nella seguente figura è riportato l’andamento della portata di combustibile in seguito alla variazione 
del tipo di biomassa introdotta nel combustore, a parità di umidità. La portata a regime aumenta fino 
a 0.044kg/s al fine di assicurare una potenza in ingresso pari al valore nominale di circa 430kWt. 
Durante le fasi di transizione, con l’aumento della portata di combustibile anche la portata di aria 
primaria aumenta fino al valore massimo consentitole, con conseguente diminuzione dell’aria 
secondaria, per poi tornare a regime al valore nominale. 
 
Figura 8.12: Andamento della portata di combustibile al variare della biomassa introdotta all’interno di questo, 
da cippato di pino 17.0MJ/kg a cippato di pioppo 15.8MJ/kg. 
8.4.2 Protezioni 
Il sistema è in grado di compensare eventuali disturbi dovuti, ad esempio, ad un’erronea portata 
aggiuntiva, qualora nella coclea si presentasse un malfunzionamento interno, o ad errori dovuti alla 
lettura errata delle termocoppie; quando, tuttavia, tali disturbi non possono essere compensati, il 
sistema di controllo agisce in modo tale da salvaguardare l’integrità dell’impianto stesso. In partico-
lare, se la temperatura d’ingresso in turbina supera per più di 100 secondi il valore massimo 
ammissibile di 860°C, vengono immediatamente portate a zero le portate di combustibile ed aria. A 
conseguenza di ciò l’impianto si arresta, annullando quindi la produzione di potenza elettrica in 
uscita. Nella seguente figura vengono riportati gli andamenti delle potenze elettriche in uscita e la 
temperatura di ingresso in turbina: come è chiaramente possibile osservare, alla violazione del 
vincolo di sicurezza, il sistema di protezione agisce arrestando l’impianto. 
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Figura 8.13: Andamento della potenza elettrica per l’impianto a ciclo combinato durante l’azione della protezio-
ne. 
8.4.3 Avviamento dell’impianto 
Attualmente, l’avviamento dell’impianto avviene manualmente: una volta riempito il pozzetto del 
combustore con una certa quantità di combustibile, l’operatore procede con l’accensione dello strato 
superficiale di biomassa, aumentando, contemporaneamente, la portata di aria per favorire il proces-
so di combustione. In questa fase anche la microturbina è messa in rotazione, assorbendo energia 
elettrica dalla rete fin quando la temperatura d’ingresso in turbina non raggiunge il valore in corri-
spondenza del quale la macchina comincia ad erogare potenza elettrica. 
E’ ovvio che anche l’avviamento dell’impianto può essere facilmente automatizzato; in particolare 
dopo l’accensione, fin quando la TIT non raggiunge il valore di minimo tecnico, il valore dalla 
temperatura dei fumi in uscita dalla caldaia e un indicatore del livello di biomassa all’interno del 
pozzetto possono essere utilizzate per regolare la portata di combustibile ed aria. Questo garantisce 
che il pozzetto non sia sovraccaricato e che la combustione, anche in questa fase, avvenga in 
eccesso d’aria così da evitare la produzione di gas nocivi. 
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9. Validazioni 
Il seguente capitolo affronta la validazione degli strumenti di simulazione sviluppati, in particolare: 
 il simulatore dell’impianto  
 l’applicativo che fornisce le condizioni di lavoro dell’impianto a regime; questo consente di 
validare i risultati già ottenuti tramite il simulatore. 
E’ necessario asserire che non è stato possibile validare il sistema di controllo a causa della difficol-
tà incontrate nell’effettuare le prove sperimentali dovute ad alcuni problemi tecnici riscontrati 
sull’impianto. 
9.1 Validazione del simulatore d’impianto 
Per validare il simulatore e tararne i parametri (i coefficienti di scambio termico) si è fatto ricorso 
alle prove sperimentali condotte sull’impianto in diverse condizioni di lavoro, in particolare al 
variare della portata di combustibile e mantenendo la portata di aria di combustione circa costante. 
Come già è stato detto, l’impianto sperimentale non è dotato di un sistema di regolazione dell’aria 
(che tenga conto del rapporto stechiometrico), ma la regolazione dell’aria, attivata variando la luce 
delle serrande di apertura, in condizioni diverse da quella nominale è effettuata in modo manuale, 
quindi è lontana dai valori ottimali, di conseguenza è preferibile effettuare le prove di validazione in 
corrispondenza di un valore fisso di portata. 
In condizioni nominali, cioè in corrispondenza di una potenza elettrica netta di 69-70kWe (se si 
considera il consumo degli ausiliari), le variabili di controllo assumono i seguenti valori: 
 
Tabella 9.1: Parametri controllabili dell’impianto. 
Parametri di controllo Valori 
Aria primaria (kg/s) 0.1 
Aria secondaria (kg/s) 0.07 
Aria post-combustione (kg/s) 0.1 
Combustibile (kg/s) 0.042 (kg/s) 150 kg/h 
 
La temperatura d’ingresso nel compressore è pari a 21°C e la pressione atmosferica è di 105Pa e la 
portata dell’aria di processo è di circa 0.7kg/s. 
La potenza introdotta nello scambiatore tramite la biomassa è di circa 430kWt (Appendice 2), 
l’efficienza totale del sistema è il 16.2%. Se non si considera la presenza delle ceneri, la potenza 
introdotta con la biomassa è di circa 450kWt e l’efficienza del sistema risulta pari a circa 15.6%; 
tale valore corrisponde a quello calcolato dai dati delle prove sperimentali (§3.6), confermando la 
bontà dei risultati del simulatore. 
La Tabella 9.2 riporta i valori delle principali temperature misurate sull’impianto, prese come 
riferimento per la taratura del modello, e quelle ottenute dal simulatore. La misura della temperatura 
dei fumi di combustione (1000°C), che scambiano con l’aria di processo dello scambiatore gas-aria 
posto nella camera di combustione, è approssimativa ed è dedotta dalla temperatura dei tubi della 
volta del suddetto scambiatore, e rilevata tramite l’analisi termografica realizzata mediante la 
fotocamera a infrarossi Figura 9.4. 
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Tabella 9.2: Temperature principali misurate sul circuito dell’aria e ottenute dal simulatore. 
Punti di misura Sperimentale Simulatore Err. simulatore 
Temperature (°C) - Lato aria % del valore sperimentale 
Ingresso compressore 21 21 0 
Uscita compressore 184 183 0.5 
Ingresso scambiatore 500 512 2.4 
Ingresso turbina 850 855 0.6 
Uscita turbina 544 556 2.2 
Uscita recuperatore 200 210 5 
Temperature (°C) - Lato fumi % del valore sperimentale 
Ingresso camera di combustione 1000 1012 1.2 
Uscita camera di combustione 611 629 3 
Uscita preriscaldatore 420 400 4.8 
Portate aria (kg/s) – lato aria di processo % del valore sperimentale 
-- 0.68 0.65 4.4 
Rapporto di compressione – lato aria di processo % del valore sperimentale 
-- 3.9 3.75 3.8 
Portate aria (kg/s) – lato aria di combustione % del valore sperimentale 
-- 0.3 0.31 3.3 
 
La potenza elettrica prodotta al netto degli ausiliari, sia nel caso delle prove sperimentali che del 
simulato è di circa 70kWe. 
Le temperature, in uscita dal simulatore, differiscono al massimo del 5% rispetto ai valori nominali, 
e la potenza termica trasferita dalla biomassa all’aria di processo è 272kWt con un rendimento del 
combustore del 60% (per 450kWt), così come la potenza disponibile dei fumi è di circa 252kWt (se 
calcolato rispetto ai 22°C dell’ambiente). Questi risultati sono gli stessi ottenuti dalle prove speri-
mentali (§3.6). 
La Figura 9.1 mostra il comportamento dinamico del simulatore in confronto con il sistema reale 
durante la sua fase di salita e raggiungimento del regime (da 40kWe a 75kWe: valore ottenuto al 
lordi degli autoconsumi); la potenza in uscita dal simulatore (curva rossa) segue l’andamento nel 
tempo dei dati sperimentali con un errore quadratico medio del 2.4%. 
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Figura 9.1: Potenza netta consegnata alla rete vs. tempo, dati sperimentali (curva blu), simulatore (curva rossa). 
 
Per validare il comportamento del simulatore in condizioni diverse da quella nominale, sono state 
condotte alcune prove al variare della portata di combustibile; nella figura seguente è mostrato il 
grafico della potenza elettrica netta consegnata in rete in funzione della temperatura di ingresso in 
turbina (TIT) .Nella figura sono riportati i valori riferiti alle prove sperimentali (con riferimento alla 
Figura 3.17) e alle simulazioni condotte; il modello approssima, con un errore inferiore al 5%, i dati 
sperimentali e teorici nell’intorno di funzionamento nominale dell’impianto, tra 800°C e 860°C. Per 
valori di temperatura di ingresso in turbina compresi tra 700°C e 800°C, l’errore commesso dal 
simulatore è inferiore all’8%. 
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Figura 9.2: Potenza elettrica in rete vs. temperature d’ingresso in turbina, valori teorici (linea continua), valori 
misurati (punti blu), valori stimati dal modello (punti azzurri). 
In condizioni di funzionamento nominale la distribuzione della temperatura nelle celle del focolaio 
è descritta nella Tabella 9.3 e illustrata in Figura 9.3; la biomassa presente nelle celle centrali (curva 
verde) non brucia poiché non è sufficientemente irrorata dall’aria di combustione che predilige il 
passaggio nelle celle laterali che si svuotano più velocemente opponendole minore resistenza al suo 
passaggio. Se si distribuisse l’aria primaria dal basso in modo uniforme su tutte le celle di base, 
l’ossigeno riuscirebbe ad irrorare tutta la biomassa, consentendo una combustione ed una distribu-
zione delle temperature più uniforme all’interno del focolaio, quindi le prestazioni della caldaia 
migliorerebbero. 
Tabella 9.3: Temperature medie raggiunte all’interno delle celle (considerando anche quelle della volta della 
parte anteriore e posteriore del generatore di calore con riferimento alla Figura 6.1). 
Celle Temperatura °C 
11 1204 
21 1215 
31 1225 
41 1182 
12 1174  
22 1181 
32 1192 
42 1182 
13 1194 
23 1087 
33 1008 
43 815 
5 1175 
Sud-anteriore 1040 
Nord-anteriore 905 
Nord posteriore 750 
Sud-posteriore 629 
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Figura 9.3: Sezione della parte anteriore del combustore (curva verde tratteggiata: biomassa residua nel 
combustore durante la combustione). 
 
Data la difficoltà nell’accedere con delle sonde all’interno del focolaio, non esistono misure delle 
temperature dei gas e della biomassa in questa parte del combustore, tuttavia i valori risultanti sono 
compatibili con quelli che si ottengono durante la combustione del legno; inoltre, l’analisi termogra-
fica (Figura 9.4) e uno studio CFD (Figura 9.5), entrambi condotti sui tubi dello scambiatore, 
confermano l’attendibilità dei risultati trovati, poiché tali valori sono molto vicini a quelli che si 
ottengono dal modello: i tubi della parte anteriore della volta, irraggiati dalla fiamma, raggiungono 
870°C, quelli della parte posteriore 590°C. Questo valore è coerente con i risultati del simulatore: i 
tubi a contatto con i fumi di combustione (a circa 905°C) nella cella nord arrivano a circa 872°C 
nella parte anteriore del combustore, in quella posteriore i fumi raggiungono la temperatura di 
629°C ed i tubi della volta di circa 600°C. 
Come mostra la foto termografica, la distribuzione di temperatura è uniforme nelle due parti, 
coerentemente con i risultati del modello, nel quale la volta è stata suddivisa in due macro-celle con 
due differenti temperature. Tale distribuzione di temperatura è dovuta al fatto che, nella parte 
anteriore della volta, i tubi vedono direttamente la fiamma e quindi risentono maggiormente dello 
scambio termico per irraggiamento rispetto alla parte posteriore. 
I risultati dell’analisi CFD, al contrario, si discostano dalla reale distribuzione delle temperature, 
mostrando un gradiente termico graduale lungo la direzione longitudinale della volta. 
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Figura 9.4: Analisi termografica condotta sui tubi della volta dello scambiatore di calore del combustore. 
 
 
Figura 9.5: Distribuzione delle temperature nei tubi dello scambiatore, tramite analisi CFD. 
9.2 Validazione dell’applicativo di ottimizzazione 
Al fine di validare l’algoritmo di ottimizzazione, descritto nel capitolo 7, sono state riprodotte le 
condizioni di lavoro dell’impianto di partenza secondo quanto descritto nei capitoli 2 e 3. Nella 
seguente tabella sono riportati i risultati ottenuti con tale modello matematico: in dettaglio, nella 
colonna centrale sono riportate le variabile ottimizzate, mentre, nelle colonne laterali, sono riportati 
i limiti sui vincoli imposti. 
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Tabella 9.4: Validazione dell’ottimizzatore sul ciclo iniziale. 
 vincoli Minimo Valori imposti Massimo 
I/O
 Wel (kW) 76 76 76 
Wcomb (kW) 300 395 395 
PCI (kJ/kg) 16800 16800 16800 
Sc
am
bi
at
or
i  
ε1 0.65 0.65 0.65 
ε2 0.71 0.71 0.71 
ε3 0.8 0.80 0.8 
η1 0.98 0.98 0.98 
η2 0.98 0.98 0.98 
η3 0.98 0.98 0.98 
ηcomb 0.9 0.9 0.9 
Co
ef
f. α 0 1 1 γ 0 0 1 
δ 1 1 1 
Te
m
pe
ra
tu
re
 (°
C)
 
T1 21 21 21 
T2 21 188 1000 
T3 21 477 1000 
T4 840 847 850 
T5 21 568 1000 
T6 21 223 1000 
T7 21 223 1000 
T8 21 223 1000 
T9 21 223 1000 
T10 21 21 21 
T11 21 21 1000 
T12 21 268 1000 
T13 21 1050 1050 
T14 21 604 1000 
T15 21 405 1000 
Pr
oc
es
so
 
g (kg/s) 0.6 0.64 0.7 
gcomb (kg/s) 0.3 0.33 0.5 
πc 3.5 3.72 4.5 
πe 0.2 0.28 0.3 
Pc (bar) 3 3.72 4.5 
Psc (bar) 1 1 1.2 
PcNOM (bar) 4.5 4.5 4.5 
gNOM (kg/s) 0.78 0.78 0.78 
ηc 0.83 0.83 [4] 0.83 
ηt 0.77 0.77 [4] 0.77 
ηEL 0.9 0.9 0.9 
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L’efficienza dell’impianto è 17.7%, dato dal rapporto tra la potenza netta prodotta (70kWe) e la 
potenza termica dovuta alla combustione della biomassa (395kWt); l’efficienza della turbina è pari a 
26%, data dal rapporto tra la potenza elettrica prodotta e quella trasferita dal gas di scarico all’aria 
di processo (270kWt); così come l’efficienza del combustore è paria (270kWt/395kWt). Tutti i 
valori sopraelencati, ricalcano i valori dati dalle prove sperimentali (§3.6). 
Nella Figura 9.6 è riportato il confronto tra le temperature del ciclo ottenute dalle prove sperimenta-
li ed i risultati calcolati con l’algoritmo di ottimizzazione; la massima differenza si ha sulla 
temperatura dell’aria in uscita dal recuperatore; tale differenza è pari all’11.5% del valore sperimen-
tale (200°C). 
 
Figura 9.6: Ciclo Brayton ottenuto dai valori sperimentali e dal modello. 
Un confronto tra i risultati sperimentali, il modello di ottimo e dal simulatore (§9) è riassunto nella 
Tabella 9.5. In tutti e tre i casi, la potenza elettrica netta prodotta è pari a 70kWe e la potenza 
termica dovuta alla combustione della biomassa è a 395kWt (430kWt, se si esclude la potenza 
necessaria a far evaporare l’acqua dovuta all’umidità dell’ambiente esterno e assorbita dalla bio-
massa); quindi, l’efficienza totale dell’impianto è intorno al 17.7% (16.3% @ 430kWt). 
La potenza trasferita dai fumi di combustione all’aria di processo, all’interno del generatore di 
calore, è di circa 270kWt; di conseguenza l’efficienza della turbina è di circa il 26% in tutti e tre i 
casi studiati, così come l’efficienza del combustore (rapporto tra la potenza termica scambiata tra i 
fumi di combustione e l’aria di processo) è di circa il 68%. 
I risultati ottenuti confermano la bontà sia del modello di ottimo che del simulatore, approssimando 
i dati sperimentali con degli errori accettabili: infatti, tutti gli errori sono inferiori del 12%, e 
l’errore medio percentuale commesso è del 4.5%.  
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Tabella 9.5: Temperature principali misurate sul circuito dell’aria, ottenute dal simulatore e dall’ottimizzatore. 
Punti di misura Sperimentale Simulatore Ottimizzatore Err. simulatore 
Err. 
ottimizzatore 
Temperature (°C) - Lato aria % del valore sperimentale 
Ingresso compressore 21 21 21 0 0 
Uscita compressore 184 183 188 0.5 2.2 
Ingresso scambiatore 500 512 477 2.4 4.6 
Ingresso turbina 850 855 847 0.6 0.4 
Uscita turbina 544 556 568 2.2 4.4 
Uscita recuperatore 200 210 223 5 11.5 
Temperature (°C) - Lato fumi % del valore sperimentale 
Ingresso camera combustione 1000 1012 1050 1.2 5.0 
Uscita camera di combustione 611 629 604 3 1.2 
Uscita preriscaldatore 420 400 405 4.8 2.4 
Portate aria (kg/s) – lato aria di processo % del valore sperimentale 
-- 0.68 0.65 0.64 4.4 5.9 
Rapporto di compressione – lato aria di processo % del valore sperimentale 
-- 3.9 3.75 3.72 3.8 4.6 
Portate aria (kg/s) – lato aria di combustione % del valore sperimentale 
-- 0.3 0.31 0.33 3.3 10.0 
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Conclusioni 
L’Università di Pisa insieme ad alcune aziende locali ha sviluppato un progetto finanziato dalla 
Regione Toscana, realizzando un impianto EFMGT da 75kWe e 200-250kWt di calore ad uso 
locale, alimentato a biomassa solida. A partire dal progetto esistente, durante l’attività di ricerca, 
specifici test e misure delle grandezze fisiche (termiche, elettriche, ambientali, ecc.) sono stati 
condotti sull’impianto sperimentale al fine di una più accurata analisi del sistema, per poi sintetizza-
re un adeguato simulatore di processo ed un controllore dello stesso in grado di perseguire un 
ottimizzazione tecnico-funzionale. Inoltre, ulteriori studi teorici e di simulazione hanno dimostrato 
che è possibile ottimizzare le prestazioni di questo tipo di impianto attraverso interventi tecnica-
mente ed economicamente poco onerosi. In particolare, tutti i miglioramenti applicati sull’impianto 
sperimentale hanno ottenuto dei risultati incoraggianti: 
 l’implementazione di un controllore garantisce prestazioni costanti del sistema in diverse 
condizioni di lavoro, sotto l’azione di disturbi diversi e nel rispetto dei vincoli tecnologici 
imposti (come la massima temperatura dell’aria in ingresso in turbina 850°C). Conseguenza 
di ciò è l’allungamento della vita complessiva dell’impianto e una riduzione dei costi di 
O&M legati al suo presidio; 
 la modifica dello schema d’impianto, ottenuto spillando parte dell’aria di processo in uscita 
dal recuperatore di turbina e riutilizzandola come aria di combustione, consente un aumento 
del rendimento di due punti percentuali (da circa il l 18% al 21%); 
 l’introduzione di un ORC, e la conseguente trasformazione del ciclo di base in un ciclo 
combinato, permette di produrre energia elettrica aggiuntiva, quando non è possibile sfrutta-
re tutto il calore disponibile con i fumi. L’aumento del rendimento dell’impianto è del 4% 
(secondo quanto ottenuto dalle prove sperimentali). Inoltre, l’introduzione dell’ORC riduce i 
costi specifici dell’impianto; 
 il raffreddamento dell’aria in ingresso nel compressore, mediante l’utilizzo di un refrigerato-
re comunemente in commercio, consente all’impianto di lavorare in condizioni nominali 
indipendentemente dalle condizioni ambientali in cui l’impianto si trova ad operare. Tutta-
via, l’esiguo guadagno che si ottiene da questa modifica non giustifica l’investimento fatto, 
se pur piccolo, e la maggiore complicazione dell’impianto; 
 lo studio della scalabilità dell’impianto EFMGT e gli studi di ottimizzazione hanno eviden-
ziato il raggiungimento di buone prestazioni complessive per una taglia richiesta 
dell’EFMGT di 500kWe; il riutilizzo, in parte, dell’aria di scarico in uscita dal recuperatore 
di turbina, consente di ottenere un rendimento del 24%, in condizioni di lavoro nominali. 
Il lavoro svolto, per il raggiungimento di suddetti risultati, ha portato alla realizzazione di strumenti 
(il modello di ottimo e il simulatore) efficaci e versatili per lo studio del comportamento a regime e 
dinamico del sistema in esame, in diverse configurazioni d’impianto e condizioni di funzionamento. 
In particolare, il simulatore è stato sviluppato nell’ottica di ottenere la maggior versatilità possibile, 
quindi è adattabile a impianti di taglia diversa basati sulla tecnologia EFMGT; tale strumento è in 
grado di simularne il funzionamento, fornendo una descrizione spaziale e temporale dei principali 
fenomeni di combustione, da cui dipendono le prestazioni dell’impianto. Inoltre, è possibile avere 
una descrizione del comportamento dell’impianto al variare dei parametri d’ingresso (la portata e 
composizione del combustibile, la portata dell’aria di combustione). 
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Questo strumento permette la comprensione dei meccanismi che incidono principalmente sulle 
prestazioni dell’impianto, sebbene tratti in modo macroscopico e semplificato i fenomeni di combu-
stione della biomassa e gli aspetti termici e fluidodinamici che riguardano gli elementi 
dell’impianto come il combustore e lo scambiatore gas-aria. 
Sulla base di queste considerazioni, il simulatore può costituire un punto di partenza per lo sviluppo 
di modelli più raffinati che riguardano la combustione della biomassa solida. Infatti, con 
l’emergente sviluppo di tecnologie che sfruttano la combustione della biomassa per la produzione di 
energia elettrica e calore, tali modelli sono sempre più richiesti nell’ambito dello studio e progetta-
zione. 
Tuttavia, non esiste ancora un iter di analisi standard per queste tipologie di impianto; quindi, a 
valle delle conclusi tratte durante tutto il lavoro di tesi, si può affermare che esiste ampio margine di 
miglioramento sia per quanto riguarda la parte inerente alla modellazione dei componenti, sia per 
quanto riguarda la parte di progettazione del sistema nel suo complesso. 
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Appendice 1 Condizioni al contorno e condizioni di simmetria 
Nella seguente appendice sono descritte le condizioni al contorno e di simmetria imposte sulla metà 
sinistra del piano trasversale del focolaio Figura A.7. 
 
Figura A.7: Modello 2D della biomassa nella metà sinistra del focolaio (N: nord, S:sud, O:ovest, E:est). 
 
NOMENCLATURA 
Cv:    calore specifico del solido a volume costante 2.5 [kJ/(kg·K)]; 
dQ/dt:  potenza termica legata allo scambio di calore per conduzione ed irraggiamento tra 
cella e parete dalla cella [kW]; 
dQCOND/dt: potenza termica legata al calore scambiato per conduzione [kW]; 
ga2:   portata d’aria secondaria entrante [kg/s]; 
hp:    spessore della parete [m]; 
P:    pressione agente sulla cella [bar]; 
PMAX:   pressione massima esercitata dal ventilatore a portata nulla [bar]; 
Sp:    sezione di contatto a est tra la cella e la parete del focolaio [m2]; 
T:    temperatura media della cella [K]; 
T0:    temperatura della biomassa e della parete quando non c’è combustione [K]; 
TP:    temperatura della parete [K]; 
V:    volume della cella [m3]; 
 
Simboli greci 
λ:    coefficiente di conduzione [kW/(m·K)]; 
ρTOT:   densità totale della biomassa [kg/m3]. 
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PARETE SUD 
Sulla celle a contatto con la parete sud (interessate dall’aria primaria), vengono imposte le seguenti 
condizioni al contorno ed iniziali: 
1. portata di biomassa entrante nella colonna (gS/Nc), in condizioni nominali tale portata è pari 
a 0.04kg/s; 
2. temperatura del solido entrante (TS), questa è pari a 20°C (quando il focolaio è spento) e sale 
quando riceve calore dalla combustione secondo la legge A.1; 
3. densità iniziale degli elementi che costituiscono la biomassa (ρvli: volatili, ρH20: umidità, ρ0: 
solido) (Tabella A.7); 
4. portata dell’aria primaria (ga1) entrante nel focolaio da ciascuno dei due lati (Figura A.7) e 
pari a 0.05kg/s; 
5. frazione di ossigeno entrante nella cella (f02) calcolata sulla portata iniziale (0.23p.u.). 
 
PARETE OVEST 
Sulla celle a contatto con la parete ovest le condizioni sono le seguenti: 
1. scambio di potenza termica tra parete e biomassa secondo la legge A.2; 
2. potenza scambiata per irraggiamento (dQIRR/dt) con la parete nulla; 
3. portata d’aria secondaria (ga2) nulla tranne che nell’ultima cella, dove la portata d’aria se-
condaria (0.07kg/s, valore nominale) è regolata dal ventilatore secondo la legge A.3. 
 
PARETE EST 
Sulle celle a est della zona centrale vengono imposte le condizioni di simmetria in modo da annulla-
re gli scambi di massa ed energia dalla cella verso est: 
1. potenza scambiata per conduzione verso est nullo; 
2. potenza scambiata per irraggiamento verso est nullo; 
3. portata di gas verso est nulla. 
 
PARETE NORD 
Sulla cella superiore, investita dall’aria secondaria, vengono imposte le condizioni al contorno con 
la parete del focolaio a ovest e le condizioni di simmetria per quanto riguarda gli scambi di massa 
ed energia verso est. Le condizioni al contorno con la zona di post-combustione a nord sono descrit-
te qui di seguito: 
1. pressione imposta sulla cella (PN) calcolata nella zona di post-combustione ipotizzando che 
la caldaia sia in depressione; 
2. potenza scambiata per conduzione con il solido nullo (si ipotizza che nella zona di post-
combustione il solido non sia presente); 
3. calore scambiato per irraggiamento con la zona di post-combustione (dQN/dt). 
Le condizioni al contorno, di simmetria ed iniziali sono riassunte nella seguente tabella: 
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Tabella A.6: Condizioni al contorno imposte ai lati della porzione di biomassa studiata (t:tempo;C1, C2, 
C3:costanti e dipendono dal tipo di biomassa utilizzata). 
Pareti Focolaio Condizioni Contorno C. Simmetria Condizioni iniziali 
Sud 
(S) 

 *
NOMS
*
S
t>per t    g=g
 t<per t     0= g
 
TS equazione A.1 
ρvl=C1 
ρH20=C2 
ρ0=C3 
ga1=0.05 kg/s 
f02=0.23 p.u. 
 gs=0 
TS=20°C 
 
Ovest 
(O) 
dQCOND/dt A.2 
dQIRR/dt = 0 
ga2 = 0.07 (solo nell’ultima cella) 
f02 = 0.23 
 dQCOND/dt = 0 
Est 
(E) 
 dQCOND/dt = 0 
dQIRR/dt = 0 
gGAS = 0 
 
Nord 
(N) 
P=PN (<1) Depressione in Caldaia 
dQCOND/dt = 0 
dQCOND/dt = dQN/dt 
  
 
La temperatura della biomassa nel combustore varia secondo la seguente legge: 
 
0
0
/ Tdt
CV
dtdQT
t
t VTOT
    A.1
La potenza termica scambiata tra parete ovest e la biomassa con essa in contatto è espressa come 
segue: 
 
)( P
P
pCOND TT
h
S
dt
dQ    A.2
La seguente legge lega la portata al salto di pressione tra la camera di combustione e il ventilatore: 
 PPg MAXa 2  A.3
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Appendice 2 Geometria e composizione della biomassa 
NOMENCLATURA 
A:  superficie della particella [m]; 
Ash%: percentuale di ceneri; 
C:  quantità di acqua presente nella biomassa [kg/m3]; 
C%: percentuale di acqua presente nella biomassa; 
fC: frazione di char calcolato sulla massa totale secca; 
fCO: frazione di CO calcolato sulla massa totale secca; 
fH2: frazione in peso di H2 calcolato sulla massa totale secca; 
gCOMB:  portata di biomassa [kg/s]; 
h:  altezza della particella [m]; 
L:  lunghezza della particella [m]; 
Lz:  altezza del volume di controllo [m]; 
mp:  massa della biomassa presente nella cella [kg]; 
np:  numero di particelle contenute nel volume di controllo; 
PCS: potere caloridico superiore [kJ/kg]; 
Pchar: potere calorifico del char [kJ/kg]; 
PCO: potere calorifico del CO [kJ/kg]; 
PCH2: potere calorifico del H2 [kJ/kg]; 
Satt: superficie attiva della biomassa [m2]; 
SCOMB: superficie di combustione funzione della densità del char e può aumentare fino a 15 volte il 
valore iniziale [m2]; 
T:  temperatura media della biomassa solida [°C]; 
TGAS: temperatura media del gas [°C]; 
Wconv: potenza termica scambiata per convezione tra solido e gas [kW]; 
 
simboli greci 
γH:  coefficiente di scambio termico per convezione [kW/(m2·K)]; 
εGAS: grado di vuoto del volume di controllo; 
ρ0 IN: densità del char iniziale [kg/m3]; 
ρ0:  densità del char nel volume di controllo, varia nel tempo durante la combustione [kg/m3]; 
ρs: densità della biomassa comprendente la densità dei volatili, del char e dell’acqua assorbita 
dalla biomassa a causa dell’umidità dell’ambiente [kg/m3]; 
ρvli: densità di volatili presenti nella biomassa [kg/m3]. 
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GEOMETRIA DELLA PARTICELLA 
Si ipotizza che ogni particella di biomassa abbia la forma di un parallepipedo come illustrato in 
Figura A.8. 
 
Figura A.8: Modello geometrico della biomassa. 
 
Definendo, con nP il numero di particelle per unità di volume e con εGAS (0.5, in condizioni nomina-
li) il grado di vuoto del solido poroso si ha che: 
 
hA
n GASp 

2
)1(   A.4
Quindi la massa delle particelle per unità di volume è data dalla seguente relazione: 
 

  

3
1
0)1(
i
vliGASpp Cnm   A.5
La superficie della biomassa, definita “attiva”, contenuta in ogni cella è la superficie attraverso la 
quale avvengono gli scambi di massa ed energia dovuti ad evaporazione, emissione volatili e 
combustione. Tale superficie è definita dalla seguente relazione: 
 Zp LSnA  2Satt  A.6
Dalla A.6 si ricava che il volume della biomassa può essere espresso come segue: 
 hLzSnA p  2VS  A.7
Si ipotizza che, durante la combustione, il volume delle particelle rimanga costante mentre la sua 
densità diminuisca durante le fasi di evaporazione emissione volatili e combustione del char. 
Nella realtà, durante la fase di combustione del char, la superficie della singola particella aumenta 
enormemente. Poiché la potenza scambiata per convezione, tra la biomassa e il gas dell’ambiente 
circostante, è direttamente proporzionale alla superficie esposta delle particelle, è necessario tener 
conto dell’aumento di tale superficie, nel calcolo della potenza suddetta: 
  TTSW GASCOMBHCONV    A.8
Dove: 
 
att
IN
S
0
0
COMBS 

 A.9
Nel modello si suppone che il gas, che attraversa gli interstizi della cella, durante la combustione si 
scaldi più velocemente del solido e che ceda ad esso calore attraverso il meccanismo della conve-
zione. 
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COMPOSIZIONE DELLA BIOMASSA 
Come riportato nell’equazione A.5 e meglio specificato nella A.10, la densità totale della biomassa 
è data dalla somma delle densità delle seguenti sostanze: 
 acqua assorbita dall’ambiente umido esterno; 
 tre composti volatili che si liberano durante la combustione in corrispondenza di tre diverse 
temperature; 
 char: residuo carbonioso che rimane dopo la liberazione dei volatili. 
 


3
1
0
i
vliS C   A.10
In Appendice 6 sono descritti i bilanci di massa ed energia per la biomassa, considerata nella sua 
fase solida. 
Nella seguente tabella sono riportati i valori delle densità, usati nel simulatore, di ciascuna sostanza 
che compone la biomassa. La quantità di acqua assorbita dall’ambiente umido esterno è pari a 38% 
della densità totale; la restante parte è costituita da char e ceneri per il 14%, dai volatili (86%), a 
loro volta suddivisi come descritto in Tabella A.7. 
Tabella A.7: Densità dei diversi elementi che compongono la biomassa. 
ρS_TOT 
[kg/m3] 
ρ0+ceneri 
[kg/m3] 
C 
[kg/m3] 
ρvl1 [kg/m3] 
(Tvl1=250°C) 
ρvl2 [kg/m3] 
(Tvl1=350°C) 
ρvl3 [kg/m3] 
(Tvl1=550°C) 
950 124 361 100 300 65 
 
In particolare, per quanto riguarda la composizione della biomassa secca è lecito ipotizzare che essa 
sia costituita solo da glucosio (C6H12O6); durante il processo di combustione, una mole di questa 
molecola si scompone in 2 moli di carbonio (fchar: 133gC/kg), 4 di ossido di carbonio (fCO: 
622gCO/kg), 2 di acqua (fH2O: 200gH2O/kg) e 4 di idrogeno (fH2: 45gH2/kg). Il potere calorifico 
superiore PCS della biomassa equivalente è calcolato come somma dai poteri calorifici (Tabella 
A.8) ricavati dalle reazioni di ossidazione dei composti in cui si scompone la molecola: char, CO, 
H2, secondo la relazione A.11. 
22 HHCOCOcharchar fPCfPCfPCPCS   A.11
Con fi si indicano le frazioni dei diversi composti calcolati sulla massa del combustibile considerato, 
in cui si esclude il contenuto di acqua assorbito dall’ambiente umido esterno. 
Tabella A.8: Principali reazioni di combustione e relativi poteri calorifici. 
Reazione 
chimica 
PC 
[kJ/kg] 
CO → CO2 10113 
C → CO2 32650 
H2 → H2O 142800 
 
In definitiva il potere calorifico superiore della biomassa equivalente è di circa 17000kJ/kg, quello 
inferiore di 16200kJ/kg. Questi valori differiscono leggermente rispetto a quelli calcolati per la 
biomassa reale (3.3.2), tuttavia, nel modello si ipotizza che la percentuale di ceneri presenti nella 
biomassa equivalente sia inferiore a quella reale ottenuta dall’analisi del campione di biomassa 
(Tabella A.9). In queste condizioni, la potenza termica immessa nel combustore, in corrispondenza 
di una portata di combustibile di 0.04kg/s (150kg/h), è di circa 430kWt, tenendo conto della presen-
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za delle ceneri (A.12), sia nel caso che si consideri la biomassa equivalente che quella reale. La 
potenza elettrica prodotta dall’impianto è di 75kWe, nel rispetto del limite imposto sulla temperatu-
ra massima d’ingresso in turbina (850°C). 
 
Tabella A.9: Confronto tra la composizione del cippato di pino e il campione di biomassa equivalente. 
% w/was (come ricevuto) Umidità (C%) Volatili Carbonio fisso Ceneri (Ash%) 
Cippato di pino (Tabella 3.4) 38.80 48.75 9.50 2.95 
Biomassa equivalente 38 48.95 13.05 0.078 
 
  COMBCOMBCOMBCOMBbio gCAshgCggPCSW  %%%  A.12
La portata di combustibile gCOMB, pari a circa 150kg/h, comprende anche il contenuto di acqua 
assorbito dall’ambiente esterno. 
Il cippato di pino è la biomassa di riferimento, utilizzata nelle simulazioni perché consente di 
validare i risultati del modello con le prove sperimentali a disposizione. Oltre a questo tipo di 
biomassa, è stato studiato il comportamento dinamico dell’impianto per altri due tipi (pellet di 
girasole e cippato di pioppo: Tabella A.10), ipotizzando che la densità totale sia uguale, per entram-
bi, a quella del cippato di pino (950kg/m3). 
Tabella A.10: Densità dei diversi elementi che compongono i due tipi di biomassa: pellet di girasole e cippato di 
pioppo. 
Tipo di biomassa ρS_TOT [kg/m3] 
ρ0+ceneri 
[kg/m3] 
C 
[kg/m3] 
ρvl1 [kg/m3] 
(Tvl1=250°C) 
ρvl2 [kg/m3] 
(Tvl1=350°C) 
ρvl3 [kg/m3] 
(Tvl1=550°C) 
Pellet di girasole 950 126 48 216 462 98 
Cippato di pioppo 950 124 171 182 390 83 
 
Nella seguente tabella sono riportate le frazioni dei principali composti della massa totale asciutta, 
che si liberano dalle reazioni esotermiche di combustione, secondo il modello di biomassa equiva-
lente implementata nel simulatore; nella tabella è riportato anche il potere calorifico superiore 
calcolato secondo la A.11: 
Tabella A.11: Potere calorifico superiore per tre diversi tipi di biomassa. 
% w/wdry (asciutto) char CO H2 PCS (kJ/kg) 
Pellet di girasole 13.9 66.9 4.8 18200 
Cippato di pino 13.3 62.2 4.4 17000 
Cippato di pioppo 15.9 52.3 3.7 15800 
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Appendice 3 Meccanismi di scambio termico 
In questa appendice sono spiegati i meccanismi fisici di scambio termico che avvengono nei princi-
pali elementi che compongono l’impianto e che sono modellati nel simulatore. Allo stesso modo 
sono descritte le ipotesi e i metodi utilizzati per il calcolo dei coefficienti di scambio. E’ importante 
sottolineare che la potenza meccanica e quindi la potenza elettrica prodotta dalla turbina dipende 
dalle modalità di scambio termico trai i fumi di combustione della biomassa e l’aria di processo del 
circuito di turbina, di conseguenza è molto importante valutare il peso di ciascun meccanismo di 
scambio nel processo di trasferimento dell’energia dalla biomassa al fluido, tarandone adeguata-
mente i coefficienti. 
 
 
NOMENCLATURA 
ga:    portata dell’aria compressa passante nello scambiatore [kg/s]; 
gan:   portata nominale dell’aria compressa passante nello scambiatore [kg/s]; 
gGAS:   portata del gas uscente dalla cella [kg/s]; 
hP:    spessore della parete del combustore [m]; 
Li:    lunghezza caratteristica del volume di controllo [m]; 
Nu:   numero di Nusselt; 
Reh:   numero di Reynolds; 
RH:   raggio idraulico [m]; 
Pr:    numero di Prandtl; 
Satt:   superficie attiva della biomassa [m2]; 
SCOMB:  superficie di combustione funzione della densità del char e può aumentare fino a 15 
volte il valore iniziale [m2]; 
Si: sezione del volume di controllo (Figura 6.1) e in particolare SW,E = Lx·Ly (base del 
volume di controllo) SN,S = Lx·Lz (superficie laterale) [m2]; 
SP:  superficie della parete della camera di combustione [m2]; 
ST:  superficie dei tubi [m2]; 
T:    temperatura media della biomassa nella cella [°C]; 
TGAS:   temperatura media del gas [°C]; 
TGAS_i: temperatura del gas della cella i-sima (nord, sud, est, ovest) adiacente a quella 
studiata [°C]; 
Ti:  temperature della i-sima cella (nord, sud, est e ovest) adiacente a quella considerata 
[°C]; 
TP:  temperature della parete della cella [°C]; 
TT:  temperature dei tubi [°C]; 
WCOND:  potenza termica scambiata per conduzione tra la biomassa solida di una cella e quella 
adiacente [kW]; 
WCONV:   potenza termica scambiata per convezione tra biomassa solida e gas [kW]; 
WIRR:   potenza termica scambiata per convezione tra solido e gas [kW]; 
 
simboli greci 
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ΓAT:  coefficiente di scambio termico per convezione tra l’aria di processo e i tubi, è 
funzione del rapporto tra la portata effettiva che attraversa i tubi e quella nominale 
[kW/(m2·K)]; 
γAT:  coefficiente costante di scambio termico per convezione tra l’aria di processo e i tubi 
[kW/(m2·K)]; 
γH:    coefficiente di scambio termico per convezione tra la biomassa e il gas [kW/(m2·K)]; 
γP:    coefficiente di scambio termico per convezione tra il gas e la parete [kW/(m2·K)]; 
γFT:   coefficiente di scambio termico per convezione tra i fumi e i tubi [kW/(m2·K)]; 
εOP:   opacità del gas pari al valore costante di 0.8; 
λ:    coefficiente di conduzione 1.6·10-4 [kW/(m·K)]; 
λaria:   conducibilità dell’aria [kW/(m·K)]; 
λGAS_RAD:  coefficiente di scambio termico per radiazione del gas [kW/(m2·K4)]; 
λP:    coefficiente di conduzione per la parete [kW/(m·K)]; 
ρ0 IN:   densità del char iniziale [kg/m3]; 
ρ0:  densità del char nel volume di controllo, varia nel tempo durante la combustione 
[kg/m3]; 
σ:    costante di Stefan-Boltzmann pari a 5.67·10-8 [kW/(m2·K4)]. 
 
SCAMBIO TERMICO NELLA CELLA 
Un’ipotesi fondamentale, che è alla base del modello, consiste nel fatto che in ogni volume di 
controllo individuato le grandezze sono in esso uniformi. 
Lo scambio termico tra le celle della camera di combustione avviene secondo due meccanismi fisici 
principali così come è spiegato nel paragrafo 6.2.2: 
 conduzione tra la biomassa presente in una cella e quella delle celle adiacenti A.13; 
 irraggiamento tra i gas presenti nella cella e quelli delle celle adiacenti A.14; 
Per quanto riguarda le convenzioni sui segni, si ipotizza che le celle ricevano calore da quelle poste 
a Nord e Ovest e lo cedano a quelle poste a Sud e Est (§ 6.2.2) così come illustrato nella Figura A.9. 
 
 
Figura A.9: Scambi di massa ed energia nella cella. 
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Il coefficiente di scambio termico per radiazione è calcolato secondo quanto riportato in letteratura 
[25], ipotizzando che il gas di ogni cella sia un mezzo opaco e che scambi calore per irraggiamento 
con i gas delle celle adiacenti. 
 
1000_
OP
RADGAS
  A.15
Lo scambio tra la biomassa e il gas caldo presente nella cella avviene per convezione come descritto 
nella seguente equazione, già riportata in Appendice 2: 
  TTSW GASCOMBHCONV    A.16
Dove: 
 
att
IN
S
0
0
COMBS 

 A.17
Per semplicità si considera che il coefficiente γH sia costante per tutte le celle, il suo valore è di circa 
100W/(m2·K). Nel calcolo di tale coefficiente si utilizza la correlazione di Dittus-Boulter per un 
flusso in regime di transizione (Reh ≈ 3000) [25]. 
 0.40.8
h PrRe0.023
4 
aria
HH RNu 
  A.18
Il numero di Prandtl dipende dalle caratteristiche fisiche dell’aria, considerando che la temperatura 
del gas che investe le particelle di biomassa, in ingresso nel combustore sia 250°C. 
Il numero di Reynolds è riferito al raggio idraulico Rh definito per un mezzo poroso [23] come già 
espresso in nel paragrafo 6.2.8. 
Inoltre, è necessario considerare gli scambi termici (per conduzione, convezione ed irraggiamento) 
tra parete e biomassa e parete e gas per le celle che sono a contatto con questa. La parete è conside-
rata adiabatica e costituita da laterizio. 
  P
P
P
PCOND TTh
SW    A.19
Lo scambio termico per convezione è definito dalla seguente espressione: 
  PGASPPCONV TTSW    A.20
Lo scambio termico per irraggiamento è dato da: 
  44_ PGASPRADGASIRR TTSW    A.21
 
SCAMBIO TERMICO NELLA VOLTA 
I meccanismi di scambio termico per le celle della volta sono elencati come segue (Figura 6.5): 
 scambio termico attraverso il trasporto di massa ed energia del gas tra una cella e l’altra e 
per irraggiamento: l’equazione assume la stessa espressione della A.14, in cui non è presente 
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lo scambio termico con le pareti W ed E che sono a contatto con la parete. Inoltre, rispetto 
all’equazione suddetta, cambia il valor della superficie radiante; 
 scambio termico per convezione ed irraggiamento tra il gas della cella con la parete, 
l’equazione rimangono formalmente uguali a A.20 e A.21, salvo che per i cambiamenti dei 
parametri; 
 scambio termico tra il gas e i tubi della volta per irraggiamento e convezione, ugualmente 
l’espressione delle equazioni rimane formalmente la medesima delle equazioni A.20 e A.21, 
in cui cambiano i parametri e la temperatura della parete è sostituita da quella del metallo. Si 
ipotizza che il gas avvolga tutta la superficie del tubo. 
 
  44_ TGASTRADGASIRR TTSW    A.22
 
  TGAS
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g
SW 
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
8.0
  A.23
In questo caso, lo scambio termico convettivo dipende anche dal rapporto della velocità del 
gas rispetto a quella dell’aria compressa passante nei tubi; 
 scambio termico convettivo tra l’aria compressa e il metallo dei tubi, anche in questo caso 
vale la A.23, in cui il coefficiente ΓAT è funzione della velocità del flusso: 
 
)
2
( auaiTATTCONV
TTTSW   A.24
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g  A.25
Il coefficiente γAT è calcolato secondo la legge di Dittus-Boulter [25]. 
 scambio termico nell’intercapedine tra tubi e parete, in questo caso si fa l’ipotesi di fumi tra-
sparenti, quindi la superficie metallica dei tubi irraggia direttamente sulla parete, mentre i 
fumi scambiano con la parete unicamente per convezione secondo la A.20. 
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Appendice 4 Bilancio di massa dell’acqua contenuta nella biomassa solida 
NOMENCLATURA 
C:  concentrazione media dell’acqua nella cella [kg/m3]; 
CIN: concentrazione dell’acqua volatile in entrata nella cella [kg/m3];  
COUT: concentrazione dell’acqua in uscita dalla cella [kg/m3];  
gEV: portata di vapore prodotta [kg/m3];  
KEV: coefficiente di evaporazione [kg/(s·m2·bar)]  
PH2O: pressione parziale del vapore [bar]; 
PSAT: pressione di saturazione del vapore saturo [bar];  
qs:  la portata volumetrica di biomassa entrante nella cella [m3/s]; 
Satt: superficie attiva della biomassa, varia in funzione della densità del solido [m2];  
T:  temperatura media della biomassa nella cella [°C]; 
Vs:  volume del solido [m3]. 
 
EQUAZIONE DI CONSERVAZIONE DELLA MASSA DI ACQUA 
La biomassa conferita, se non è dapprima essiccata, ha un dato tenore di umidità; durante la prima 
fase della combustione, l’acqua assorbita evapora in corrispondenza di una temperatura di circa 
80°C. La perdita di acqua è data dal bilancio di conservazione della massa secondo la seguente 
relazione: 
 
   EViSs gCCqdt
dCV   A.26
La portata di vapore prodotta può essere espressa come: 
  OHSATattevEV PTPSKg 2
 
  
A.27
Il coefficiente Kev  (3.98·10-3kg/(s·m2·bar)) è stato calcolato sfruttando l’equazione A.26 e la A.27 
sotto le ipotesi seguenti: 
 La portata di biomassa entrante nella cella è nulla; 
 L’ambiente in cui avviene l’evaporazione sia costituito da aria secca alla temperatura di 
80°C; 
 L’evaporazione si completa in 60s. 
Per il calcolo della pressione del vapor saturo si utilizza una legge approssimata [26], funzione della 
temperatura, che correla i dati provenienti dalle tavole del vapore: 
  TTSAT TP 

 7.237
5.7
1011.6  
A.28
Tale legge ha significato nell’intervallo di temperature che va da 0°C a 373.9°C (Temperatura del 
punto critico dell’acqua) in cui l’acqua può essere presente nell’ambiente in fase vapore. In partico-
lare (Figura A.10) la curva (rappresentativa della legge sopra citata) sovrastima i dati all’aumentare 
della temperatura, con un errore massimo comunque accettabile (circa il 7%) in corrispondenza 
della temperatura critica. 
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Nonostante i limiti di validità, nel modello, la legge A.28 viene utilizzata nell’intervallo completo di 
temperature del solido (20°C ÷ 1000°C). E’ ovvio che oltre i 373.9°C la pressione di saturazione 
assume dei valori molto elevati e fisicamente non credibili, tuttavia questo determina un forte 
aumento della differenza tra la pressione di saturazione e la pressione parziale del vapor d’acqua 
(A.27) e quindi un aumento della portata evaporante uscente dalla cella, come conseguenza la 
velocità con cui avviene l’evaporazione dell’acqua cresce molto. In definitiva, anche se fisicamente 
l’utilizzo della A.28 dopo i 1000°C è poco corretta, a livello dinamico permette di simulare 
l’istantanea evaporazione dell’acqua che entra nella cella calda insieme alla portata solida di 
biomassa, imposta dalla coclea. 
 
 
Figura A.10: Pressione di saturazione del vapore saturo in funzione della temperatura. 
 
Per il calcolo della pressione parziale del vapore si sfrutta la relazione legata alla definizione di 
titolo nelle miscele aria-vapor d’acqua [25] e alla legge dei gas perfetti, considerando che la pres-
sione agente sulla cella sia 1bar: 
1811
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A.29
La pressione parziale è espressa come funzione della frazione di vapore, quest’ultima è data dal 
rapporto tra la massa del vapore presente nella cella e la massa dei gas uscenti dalla cella. La 
pressione parziale, quindi, varia tra 0bar e 1bar al variare della frazione del vapore (tra 0 e 1). 
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Appendice 5 Bilancio di massa dei volatili 
NOMENCLATURA 
gvli: portata di volatili prodotti [kg/s]; 
K0:  costante valutata per ogni componente [1/s]. 
qs:  la portata volumetrica di biomassa entrante nella cella [m3/s]; 
T:  temperatura media della biomassa solida [°C]; 
t:  tempo [s]; 
Tvli: temperatura di rilascio della specie volatile [°C]. 
Vs:  volume del solido [m3]; 
ΔT0: range di temperature in cui il rilascio del volatile è massimo (100°C) [°C]; 
 
Simboli greci 
ρvli: concentrazione media del volatile nella cella[kg/m3]; 
ρvliIN: concentrazione del volatile in entrata nella cella [kg/m3]; 
ρvliOUT: concentrazione del volatile in uscita dalla cella [kg/m3]. 
 
EQUAZIONE DI CONSERVAZIONE DELLA MASSA DEI VOLATILI 
Equazione di conservazione della massa dei volatili è definita come segue: 
   vliOUTvliINvliSvli gqdtd  SV  A.30
gvli è la portata massica [kg/m3] di volatili prodotti, espressa come: 
 
vliSvlivli VTKg  )(
 
 A.31
Dove:  
)(TKvli  è la costante cinetica funzione della temperatura media del solido [1/s]: 
 
 
 






0
0
0
0
 
KK
TT
T
KK
K
vli
vlivli
vli
T − Tvli ≤ 0 
 
0 ≤ T − Tvli ≤ ΔT0 
 
T − Tvli ≥ ΔT0 
A.32
 
Il valore di K0 (1/60 s-1) è un valore imposto tale per cui, sostituendo l’equazione  A.31 nella A.30, 
sotto l’ipotesi che la variazione di portata massica tra ingresso ed uscita sia nulla, il 64% della 
specie volatile considerata è rilasciata dal volume di controllo, quando T–Tvli ≥ ΔT0, in un tempo 
pari a 60s. 
 
vliS
vli VK
dt
d   0SV  A.33
La soluzione è del tipo: 
    120
1
2 exp ttK
vli
vli


 A.34
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Nella Figura A.11 è riportato l’andamento della costante cinetica in funzione della temperatura del 
solido per i tre volatili considerati nel solido: 
 
 
Figura A.11: Portata dei volatili rilasciati (gVL)in funzione della temperatura del solido (T). 
In letteratura il Kvl(T) è un esponenziale (6.2), nel modello viene invece approssimato con una 
funzione a rampa limitata superiormente al valore massimo della portata. L’intervallo di temperatu-
ra entro cui la rampa passa da zero al massimo è per tutti i volatili di 100°C. 
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Appendice 6 Bilancio di massa ed energia della biomassa solida nel volume di 
controllo 
NOMENCLATURA 
C:    densità di acqua contenuta nella biomassa [kg/m3]; 
CV:    calore specifico del solido a volume costante 1.754 [kJ/(kg·K)]; 
gCOMB:   portata massica di CO presente nella cella dovuta alla combustione del char [kg/s]; 
gEV:   portata evaporante [kg/s] 
gvli:   portata massica dei volatili [kg/s]; 
HCO→CO2CHAR: calore di formazione per unità di massa del CO2 dato dalla trasformazione del CO 
proveniente dall’ossidazione de char in CO2 (32650 kJ/kg) [kJ/kg]; 
Li:    lunghezza caratteristica del volume di controllo [m]; 
M:    massa della biomassa presente nella cella [kg]; 
qs:    portata volumetrica di combustibile [m3/s]; 
R:    calore latente di vaporizzazione (2300 kJ/kg ) [kJ/kg]; 
Satt:   superficie attiva della biomassa, varia in funzione della densità del solido [m2]; 
Si: sezione del volume di controllo (Figura 6.1) e in particolare SW,E = Lx·Ly (base del 
volume di controllo) SN,S = Lx·Lz (superficie laterale) [m2]; 
T:    temperatura media della biomassa nella cella [°C]; 
TGAS:   temperatura media del gas [°C]; 
Ti:    temperature della i-sima cella (nord sud est e ovest) adiacente a quella considerata 
[°C]; 
TSUD:   temperature della cella a sud adiacente a quella considerata [°C]; 
VS:    volume del solido [m3]; 
 
simboli greci 
γH:    coefficiente di scambio termico per convezione [kW/(m2·K)]; 
λ:    coefficiente di conduzione 1.6·10-4 [kW/(m·K)]. 
ρ0:    densità del char [kg/m3]; 
ρS_TOT_IN:  densità totale del solido entrante nel volume di controllo [kg/m3]; 
ρS_TOT_OUT:  densità totale del solido uscente dal volume di controllo [kg/m3]; 
ρvli:   densità della specie volatile contenuta nella biomassa [kg/m3]. 
 
EQUAZIONE DI CONSERVAZIONE DELLA MASSA  
L’equazione di conservazione della massa si riferisce alla biomassa presente nella cella prima della 
combustione, e può essere espressa come segue: 
  OUTTOTSINTOTSS
i
vliCOMBEV
i
vliS qgggCdt
dV ____
3
1
3
1
0  

  

 A.35
Il termine a destra dell’equazione può essere scritto come: 
  


 



3
1
3
1
00
____
i
OUT
vli
OUT
i
OUTIN
vli
ININ
S
OUTTOTSINTOTSS
CCq
q


A.36
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Dalla A.35 e A.36 è possibile scrivere l’equazione mettendo in evidenza i termini che compongono 
bilanci di massa del char ,dei volatili e dell’acqua contenuti nella biomassa di cui si discute in 
Appendice 4, Appendice 5 e Appendice 7: 
 
     


 

 

 




3
1
3
1
00
3
1
3
1
0
i
OUT
vli
i
IN
vliS
OUTIN
S
OUTIN
S
i
vli
i
vli
SEVSCOMBS
qCCqq
g
dt
dVg
dt
dCVg
dt
dV


A.37
 
EQUAZIONE DI CONSERVAZIONE DELL’ENERGIA 
La soluzione dell’equazione di conservazione dell’energia, relativa alla biomassa presente nel 
volume di controllo, fornisce l’andamento nel tempo della temperatura del solido: 
  
   
 







SEi
i
i
i
NWi
i
i
i
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CO
EVSUDINTOTSSVV
TT
L
S
TT
L
STTSHg
RgTTqC
dt
dTMC
,
,
2
__



A.38
Dove la massa può essere espressa come segue: 
 
 
 

  

3
1
0
i
vliS CVM   A.39
I valori contenuti nella parantesi dell’equazione costituiscono la densità del solido dei volatili e 
dell’acqua, e sono date dalla soluzione delle equazioni di bilancio descritte in Appendice 4, Appen-
dice 5 e Appendice 7. 
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Appendice 7 Bilancio di massa del Char 
NOMENCLATURA 
D0:  diffusività molecolare dell’ossigeno 4.2·10-6 [m2/s]; 
dc:  diametro equivalente della particella 2.2·10-2 [m]; 
f:  fattore di reazione (2 per la reazione C→CO); 
gCOMB: portata di char che si combina con l’ossigeno per formare CO2 [kg/s]; 
hm:  coefficiente di trasporto di massa [kg/(m2·s·kPa)]; 
KC:  coefficiente di velocità di combustione [kg/(m2·s·kPa)]; 
mGAS:  massa del gas [g]; 
MGAS: massa molare del gas [g/mol]; 
mO2: massa dell’ossigeno [g]; 
MO2: massa molare dell’ossigeno [g/mol]; 
nGAS: numero di moli del gas; 
nO2: numero di moli di ossigeno; 
P:  pressione del gas presente nella cella [bar]; 
PO2: concentrazione dell’ossigeno, espressa come pressione parziale [kPa]; 
qs:  la portata volumetrica di biomassa entrante nella cella [m3/s]; 
R:  costante universale dei gas 8.315 [kPa·m3/(kmol·K)] 
Satt: superficie attiva della biomassa, varia in funzione della densità del solido [m2]; 
Sc:  numero di Shmidt; 
Sh:  numero di Sherwood; 
T:  temperatura media della biomassa solida [°C]; 
UGAS: velocità della particella [m/s]; 
VS: volume del solido [m3]; 
 
simboli greci 
γGAS: viscosità cinematica del gas [m2/s]; 
ε:  grado di vuoto; 
ρ0:  concentrazione media del volatile nella cella [kg/m3]; 
ρ0IN: concentrazione del volatile in entrata nella cella [kg/m3]; 
ρ0OUT: concentrazione del volatile in uscita dalla cella [kg/m3]; 
ρGAS: densità del gas [kg/m3]. 
ρO2: densità dell’ossigeno [kg/m3]. 
 
EQUAZIONE DI CONSERVAZIONE DEL CHAR 
Dopo il processo di essicamento e de-volatilizzazione, inizia la combustione del char, cioè della 
parte solida rimanente nella biomassa e costituita essenzialmente da carbonio. 
L’equazione di conservazione della massa del char può essere espressa come segue: 
   COMBOUTINSS gqdtdV  000   A.40
dove gCOMB è la portata di carbonio, che, durante la combustione, prima si trasforma in CO secondo 
la relazione A.41 ed in seguito si combina ancora con l’ossigeno per formare CO2. 
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32
24
 
2 


 
 Oatt
m
m
COMB PShKc
hKcg  A.41
La concentrazione di ossigeno è espressa come pressione parziale: è calcolata dalla frazione 
dell’ossigeno presente nella cella come rapporto tra il numero di moli di ossigeno sul numero di 
moli totale del gas: 
 
P
n
nP
GAS
O
O  22  A.42
Nel modello le concentrazioni delle sostanze gassose sono espresse come rapporto tra la massa di 
una singola specie e la massa totale del gas: 
 
GAS
O
GAS
O
O m
mf 
 22
2   A.43
Quindi il rapporto tra numero di moli può essere espresso come: 
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  A.44
La concentrazione dell’ossigeno come pressione parziale può essere espressa nel modo seguente: 
 
Pf
M
MP O
O
GAS
O  2
2
2
 A.45
Kc è il coefficiente di velocità di combustione ed è funzione della temperatura della particella che 
coincide con quella del solido, esso può essere espresso come segue [27], [28]: 
 



T
KC
2859exp0117.0
 
 A.46
hm è il coefficiente di trasporto di massa espresso come flusso di carbonio: 
 
TRd
DShfh
c
m 
112
 
0  A.47
12 è la massa molecolare del carbonio espressa in kg/kmol. 
Il numero di Sherwood può essere espresso come: 
 
    33.000 69.02
 
ScdUSh
GAS
CGAS 



 
 A.48
Il numero di Schimdt è dato dalla seguente relazione: 
 
0D
Sc GAS  A.49
In definitiva l’equazione A.47 può essere espressa come: 
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Appendice 8 Bilancio di massa, quantità di moto ed energia del gas nel volume 
di controllo 
NOMENCLATURA 
CPGAS: calore specifico del gas a pressione costante funzione della temperatura del gas 
[kJ/(kg·K)]; 
Dp:    diametro equivalente della particella di biomassa [m]; 
gCO→CO2:  portata di CO2 [kg/s]; 
gCOMB:   portata massica di CO presente nella cella dovuta alla combustione del char [kg/s]; 
gE:    portata di gas uscente dalla superficie est della cella [kg/s]; 
gEV:   portata massica del vapore [kg/s]; 
gGAS: portata massica del gas uscente dalla cella [kg/s]; 
gGAS_IN:  portata massica del gas in ingresso nella cella [kg/s]; 
gGEN: portata di gas generata dalla volatilizzazione della biomassa con la combustione 
[kg/s]; 
gH2→H2O:  portata di H2O dato dalla trasformazione del H2 in H2O [kg/s]; 
gN:    portata di gas uscente dalla superficie nord della cella [kg/s]; 
gS:    portata di gas proveniente dalla superficie sud della cella [kg/s]; 
gvli:   portata massica dei volatili [kg/s]; 
gW:    portata di gas proveniente dalla superficie ovest della cella [kg/s]; 
HCO→CO2:  calore di formazione del CO2 dato dalla reazione del CO in CO2 (10113 kJ/kg) 
[kJ/kg]; 
HH2→H2O:  calore di formazione del H2O dato dalla reazione del H2 in H2O (142800 kJ/kg) 
[kJ/kg]; 
Lz:    altezza del volume di controllo [m]; 
MGAS:   massa del gas [kg]; 
P:    pressione media nella cella [bar]; 
Satt:   superficie attiva della biomassa, varia in funzione della densità del solido [m2]; 
SFREE: superficie libera per il passaggio della portata di gas (superficie della cella per il 
grado di vuoto: S·ε) [m2]; 
Si: sezione del volume di controllo (Figura 6.1) e in particolare SW,E = Lx·Ly (base del 
volume di controllo) SN,S=Lx·Lz (superficie laterale) [m2]; 
T:    temperatura della biomassa solida nel volume di controllo [°C]; 
t:  tempo [s]; 
TGAS:   temperatura del gas nel volume di controllo [°C]; 
TGAS_i: temperatura del gas della cella i-sima (nord,sud,est,ovest) adiacente a quella studiata 
[°C]; 
TGAS_IN:  temperatura dei gas entranti nella cella [°C]; 
TGAS_OUT:  temperatura dei gas uscenti dalla cella [°C]; 
V0:    velocità del fluido che attraversa la superficie libera della cella [m/s]; 
VGAS: volume occupato dal gas [m3]; 
 
simboli greci 
∆P:  salto di pressione tra la cella e quella adiacente[Pa]; 
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γH:    coefficiente di scambio termico per convezione [kW/(m2·K)]; 
ε:    grado di vuoto; 
λGAS_RAD:  coefficiente di scambio termico per radiazione del gas [kW/(m2·K4)]; 
μ:    viscosità dinamica [kg/(m·s)]; 
ρGAS:   densità del gas [kg/m3]. 
 
EQUAZIONE DI CONSERVAZIONE DELLA MASSA DI GAS 
Le portate verticali ed orizzontali dell’aria di combustione sono legate, in ogni cella, alle variazioni 
nel tempo della pressione e della temperatura secondo la legge seguente: 
 
dt
dT
T
V
dt
dP
P
Vggggg GAS
PGAS
GAS
T
GAS
SNEWGEN 

  A.51
Differenziando l’equazione dei gas perfetti e sostituendola opportunamente nella A.51, si ottiene: 
 
dt
dT
T
V
dt
dP
RT
Vggggg GAS
GAS
GAS
GAS
SNEWGEN   A.52
Le portate gW e gS sono imposte dalle condizioni al contorno, mentre le portate gN e gE sono calcola-
te nella cella tramite l’equazione di bilancio della quantità di moto, imposta rispettivamente lungo le 
direzioni x e z per un fluido che scorre in un mezzo poroso. Questa equazione lega il salto di 
pressione tra la cella considerata e quella adiacente, nella direzione prescelta (est per il calcolo di gE 
lungo x, e nord per il calcolo di gN lungo z), al grado di vuoto della cella, al diametro della particella 
e alla velocità del gas, quindi alla portata che si muove in un mezzo poroso in quella direzione. 
L’equazione della quantità di moto è valida per regimi di flusso transitori: 10<Reh<1000 (§6.2.8) ed 
viene definita come equazione di Ergun: 
    
3
2
0
3
2
2
0 1
4
71150 


 


 


 
P
GAS
P
GAS
D
V
D
V
L
P
A.53
Il primo termine lineare nella velocità è legato al regime laminare mentre il termine quadratico a 
quello turbolento. 
Rimaneggiando l’equazione, questa può essere scritta in funzione della portata di gas: 
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A.54
Inoltre definendo la resistenza lineare e turbolenta come segue: 
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L’equazione diventa: 
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iTURBOLENTOiLAMINARE
i
gEgE
L
P   A.57
Ad ogni passo temporale, noti i termini a sinistra dell’equazione A.52 calcolati al passo precedente, 
si ottiene il valore di pressione nella cella, integrando l’equazione A.52 con l’ipotesi che la derivata 
nel tempo della temperatura del gas sia nulla. 
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EQUAZIONE DI CONSERVAZIONE DELL’ENERGIA DEL GAS 
Dall’integrazione dell’equazione di conservazione dell’energia del gas nella cella, si ricava la sua 
temperatura media, secondo la relazione A.58; in particolare si ipotizza che la temperatura media 
del gas nella cella sia uguale a quella uscente da essa: 
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
 A.58
Dove: 
   LzSV GASGAS  0  A.59
Quindi 
     GASGASGASGASGASGASGAS TLzSTVM   0 A.60
  
 144 
 
Appendice 9 Bilancio di massa dell’idrogeno presente nella cella 
NOMENCLATURA 
fH2:   frazione di idrogeno presente nella cella; 
fH2→H2O: frazione di idrogeno bruciata nella cella; 
fH2IN:  frazione di idrogeno entrante nella cella; 
fH2OUT:  frazione di idrogeno uscente nella cella; 
fO2IN:  frazione di ossigeno entrante nella cella; 
gGAS:  portata del gas uscente dalla cella [kg/s];  
gH2→H2O: portata di idrogeno bruciata nella cella [kg/s]; 
gH2IN:  portata di idrogeno entrante nella cella [kg/s]; 
gH2OUT: portata di idrogeno uscente nella cella [kg/s]; 
mH2:  massa di idrogeno presente nella cella [kg/s]; 
VGAS:  volume del gas [m3]. 
 
simboli greci 
ρGAS:  densità del gas presente nella cella [kg/m3]. 
 
 
EQUAZIONE DI CONSERVAZIONE DELLA MASSA 
L’idrogeno costituisce uno dei composti volatili rilasciati dalla biomassa ed esso è bruciato non 
appena entra in contatto con l’ossigeno a disposizione. 
OHH
OUT
H
IN
H
H ggg
dt
dm
2222
2

 
A.61
Le portate possono essere scritte in funzione delle frazioni di idrogeno, date dal rapporto tra la 
massa di idrogeno considerata e la massa dei gas uscenti dalla cella; quindi l’equazione A.61 
diventa: 
 OHHOUTHINHGASHGASGAS fffgdtdfV 22222    A.62
La portata di idrogeno bruciata è data dal minimo valore tra la frazione di idrogeno entrante, che 
rappresenta il valore di idrogeno che brucerebbe qualora l’ossigeno fosse presente in abbondanza 
nella cella, e la frazione di ossigeno presente nella cella, moltiplicata per il rapporto tra il peso 
molecolare dell’idrogeno H2 e il peso atomico dell’ossigeno O; questo valore, viceversa, rappresen-
ta la frazione di H2 che brucerebbe se l’ossigeno presente nella cella fosse esiguo: 


   16
2;min 2222
IN
O
IN
HGASOHHGAS ffgfg
 
A.63
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Appendice 10 Bilancio di massa di acqua contenuta nella biomassa a causa 
dell’umidità. 
NOMENCLATURA 
fEV IN:  frazione di vapore entrante nella cella; 
fEV OUT:  frazione di vapore uscente nella cella; 
fEV:   frazione di vapore presente nella cella; 
fH2→H2O: frazione di idrogeno che brucia nella cella trasformandosi in vapore; 
gEVIN:  portata di vapore entrante nella cella [kg/s]; 
gEVOUT: portata di vapore uscente dalla cella [kg/s]; 
gEVvli:  portata di vapore dovuta al rilascio del volatile i-simo [kg/s]; 
gGAS:  portata del gas uscente dalla cella [kg/s]; 
gH2→H2O: portata di idrogeno brucia nella cella trasformandosi in vapore [kg/s]; 
mEV:  massa di vapore presente nella cella [kg/s]; 
VGAS:  volume del gas [m3]; 
 
simboli greci 
ρGAS:  densità del gas presente nella cella [kg/m3]. 
 
EQUAZIONE DI CONSERVAZIONE DELLA MASSA 
La portata di vapore globale è data dalla somma di tre contributi: 
 umidità presente nella biomassa (quando la biomassa 100°C comincia la fase di evaporazio-
ne dell’acqua in essa presente); 
 rilascio dei volatili (l’acqua sotto forma di vapore è uno dei composti volatili); 
 combustione dell’idrogeno (composto volatile) presente nella cella; dopo la reazione la mo-
lecola di H2 si trasforma in H2O. 
L’equazione di bilancio della massa risulta la seguente: 
2
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A.64
Le portate possono essere scritte in funzione delle frazioni di vapore, date dal rapporto tra la massa 
di vapore considerata e la massa dei gas uscenti dalla cella; quindi l’equazione A.64 diventa: 


  

 21822
3
1
2 OHH
i
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EVGAS
EV
GASGAS ffffgdt
df
V 
 
A.65
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Appendice 11 Bilancio di massa di CO 
NOMENCLATURA 
fCO IN: frazione di CO entrante nella cella; 
fCO OUT: frazione di CO uscente dalla cella; 
fCO: frazione di CO presente nella cella; 
fCO_CHAR: frazione di CO dovuta all’ossidazione del char; 
fCO_vl: frazione di CO proveniente dalla de-volatilizzazione della biomassa; 
gCO IN: portata di CO entrante nella cella [kg/s]; 
gCO OUT: portata di CO uscente dalla cella [kg/s]; 
gCO_vl: portata di CO proveniente dalla de-volatilizzazione della biomassa [kg/s]; 
gGAS: portata del gas uscente dalla cella [kg/s]; 
gO2_CHAR: portata di CO dovuta all’ossidazione del char [kg/s]; 
mCO: massa di CO presente nella cella [kg/s]; 
MCO: massa molare del CO 28 [g/mol] 
R: costante dei gas 1.987 [cal/K·mol] 
VGAS: volume del gas [m3]; 
 
simboli greci 
ρGAS: densità del gas presente nella cella [kg/m3]; 
 
BILANCIO DI MASSA DEL CO 
CHARCOvlCO
OUT
CO
IN
CO
CO gggg
dt
dm
__ 
 
A.66
Le portate possono essere scritte in funzione delle frazioni di CO, date dal rapporto tra la massa di 
CO considerata e la massa dei gas uscenti dalla cella; quindi l’equazione A.66 diventa: 
 
 CHARCOvlCOOUTCOINCOGASCOGASGAS ffffgdtdfV __    A.67
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Figura A.12: Schema a blocchi rappresentante il meccanismo di ossidazione del CO in CO2. 
 
CALCOLO DELLA PORTATA DI CO2 PROVENIENTE DALL’OSSIDAZIONE DEL CO. 
Durante la combustione il meccanismo di trasformazione del CO in CO2 dipende dalla relazione 
A.68, che definisce la velocità con cui avviene l’ossidazione del monossido di carbonio [28]: 
 
       ba HOOCO
RT
BA
dt
COd
22exp 


 
A.68
 
Dove le concentrazioni sono espresse in mol/cm3 e i coefficienti A, B, a, b sono stimati secondo 
l’approssimazione di Hottel-Willliams: 
Tabella A.12: Approssimazioni per la stima dei parametri dell’equazione A.68. 
Approssimazione A [sec-1·(mol/cm3)-(a+b)] 
B 
[cal·mol-1] a b 
Hottel, Williams 1.2·1010 16000 0.3 0.5 
Neirheim, Schneider 2.9·1010 15000 0.35 0.4 
Koslov 1013 32000 0.25 0.25 
Fristrom, Westenber 4·1013 45000 0.25 0.5 
 
La costante dei gas R è pari a 1.987 cal/(K·mol). 
Nel modello, le concentrazioni dei gas sono espresse come rapporto tra la massa della specie 
considerata e la massa del gas presente nella singola cella, considerando che il volume occupato dal 
gas è il medesimo di quello occupato dalla specie; quindi si può scrivere che: 
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GAS
X
Xf 

 
A.69
Dove x sta ad indicare la specie considerata. 
Per ottenere la concentrazione in mol/cm3 è necessario moltiplicare la frazione per il rapporto tra la 
densità dell’aria e la massa molare:  
GAS
X
GAS
GAS
GAS
X
GAS
GAS
X MMM
fX 
 ][
 
A.70
Dove ρGAS è la densità dell’aria a 15°C (1.225 kg/m3) e MGAS è la massa molare dell’aria pari a circa 
29 g/mol. Utilizzando le corrette conversioni delle unità di misura, il rapporto ρGAS/MGAS diventa 
pari a 4.22·10-5 mol/cm3. 
La velocità di ossidazione del CO fornisce la portata di CO2 che si forma durante il processo di 
ossidazione; poiché si vuole che tale la portata sia espressa in kg/s, è necessario moltiplicare en-
trambi i membri dell’equazione A.68 per la massa molare del CO (28 g/mol) e per il volume del gas 
effettuando le opportune conversioni, quindi l’equazione A.68 diventa: 
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Appendice 12 Bilancio di massa dell’ossigeno 
SIMBOLOGIA 
fH2→H2O: frazione di idrogeno bruciata nella cella; 
fO2: frazione di ossigeno presente nella cella; 
fO2_CHAR: frazione di ossigeno impiegata nell’ossidazione del char; 
fO2_CO: frazione di ossigeno impiegata nella reazione che porta alla formazione di CO2 dal CO 
proveniente dalla de-volatilizzazione della biomassa e dalla combustione del char; 
fO2IN: frazione di ossigeno entrante nella cella; 
fO2OUT: frazione di ossigeno uscente dalla cella; 
gGAS: portata del gas uscente dalla cella [kg/s]; 
gH2→H2O: portata di idrogeno bruciata nella cella, [kg/s]; 
gO2_CHAR: portata di ossigeno impiegata nell’ossidazione del char [kg/s]; 
gO2_CO: portata di ossigeno impiegata nella reazione che porta alla formazione di CO2 dal CO 
proveniente dalla volatilizzazione della biomassa e dalla combustione del char [kg/s]; 
gO2IN: portata di ossigeno entrante nella cella [kg/s]; 
gO2OUT: portata di ossigeno uscente dalla cella [kg/s]; 
mO2: massa di ossigeno presente nella cella [kg]; 
VGAS: volume del gas [m3]; 
 
Simboli greci 
ρGAS: densità del gas presente nella cella [kg/m3]; 
 
EQUAZIONE DI CONSERVAZIONE DELLA MASSA 
Durante la combustione, la produzione di calore avviene tramite tre reazioni di ossidazione che 
riguardano: 
 l’idrogeno prodotto dalla volatilizzazione della biomassa; 
 il CO prodotto dalla de-volatilizzazione della biomassa; 
 il carbonio contenuto nel Char. 
2
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22_2_222
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OHHCHAROCOO
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O ggggg
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
 
A.72
Le portate possono essere scritte in funzione delle frazioni di O2, date dal rapporto tra la massa di 
ossigeno considerata e la massa dei gas uscenti dalla cella; quindi l’equazione A.72 diventa: 


   2
16
22_2_222
2
OHHCHAROCOO
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OGAS
O
GASGAS fffffgdt
dfV 
 
A.73
La frazione di ossigeno che reagisce con il CO e che proviene dalla de-volatilizzazione e dalla 
ossidazione del Char, dipende dalla velocità della reazione, che è funzione della temperatura della 
cella. 
La portata d’idrogeno bruciata è moltiplicata per il rapporto tra il peso molecolare dell’ossigeno O2 
e l’idrogeno H2, al fine di ottenere la frazione di ossigeno utilizzata per la reazione. 
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Appendice 13 Modello matematico del problema di ottimo 
In questa appendice è descritto in dettaglio il modello matematico che è alla base dell’ottimizzatore 
di ciclo (descritto nel paragrafo 7.2), il cui scopo è quello di massimizzare il rendimento d’impianto, 
una volta assegnato lo schema, e di verificare la fattibilità e le prestazioni di un impianto EFMGT di 
500kWe. 
 
NOMENCLATURA 
cpi:    calore specifico calcolato per la temperatura al punto i-esimo [kJ/(kg·K)]; 
Gi:    i-esima parte della portata d’aria di combustione [kg/s]; 
K:     costante per il calcolo della pressione di scarico della turbina e pari a 0.0025; 
SCi:   i-esimo scambiatore; 
gi:     portata dell’aria al punto i-esimo [kg/s]; 
gNOM:   portata nominale dell’aria di processo [kg/s]; 
gcomb:   portata di aria di combustione [kg/s]; 
gCOMB_dry:  portata di biomassa asciutta [kg/s]; 
Pa:    pressione ambiente [bar]; 
Pc:    pressione di mandata del compressore [bar]; 
PcNOM:   pressione di mandata nominale del compressore [bar]; 
PCI:   potere calorifico della biomassa [kJ/kg]; 
Psc:   pressione di scarico della turbina [bar]; 
Ti:    temperatura dell’aria nello i-esimo punto dell’impianto [°C]; 
TIT:   temperatura d’ingresso in turbina [°C]; 
Tfumi:   temperatura dei fumi in uscita dalla camera di combustione [°C]; 
WCOMB:  potenza termica sviluppata dalla combustione della biomassa [kW]; 
WEL:   potenza elettrica prodotta dalla microturbina [kW]; 
Wi:    potenza termica calcolata per la temperatura al punto i-esimo [kW]; 
 
simboli greci 
α:    variabile dell’algoritmo di ottimo ed esprime il coefficiente di ripartizione dell’aria; 
γ:    variabile dell’algoritmo di ottimo ed esprime il coefficiente di ripartizione dell’aria; 
δ:    variabile binaria; 
εi:    efficacia dello scambiatore i-esimo; 
ζ:    funzione obiettivo; 
ηc:    rendimento isoentropico del compressore; 
ηcomb:   rendimento di combustione della caldaia; 
ηEL:   rendimento elettrico; 
ηi:    efficienza di scambio dello scambiatore i-esimo; 
ηt:    rendimento isoentropico della turbina; 
πc:    rapporto di compressione; 
πe:    rapporto di espansione; 
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Lo schema d’impianto di base è quello riportato in Figura A.13: 
 
Figura A.13: Schema dell’impianto di base. 
La funzione obiettivo dell’ottimizzatore consiste nel massimizzare il rendimento d’impianto, 
definito come potenza elettrica prodotta su potenza della biomassa: 




COMB
EL
W
W
max  A.74
I vincoli imposti possono essere suddivisi in vincoli di ottimizzazione, vincoli di uguaglianza e di 
disuguaglianza. 
I vincoli di ottimizzazione sono legati ai limiti strutturali dell’impianto e sono imposti alle se-
guenti grandezze: 
 efficienze di scambio ed efficace degli scambiatori; 
 rendimenti della microturbina (compressore e turbina); 
 portata nominale dell’aria di processo; 
 pressione di mandata del compressore; 
 temperatura d’ingresso in turbina; 
 rendimento di combustione; 
 temperatura dei fumi di scambio con i tubi dello scambiatore gas-aria. 
Vincoli ulteriori, di natura non strutturale, possono essere imposti, come la potenza massima 
prodotta o la potenza della biomassa. 
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Tabella A.13: Vincoli tecnologici di sistema. 
vincoli Valori imposti 
ε1 0.65 
ε2 0.8 
ε3 0.8 
η1 0.95 
η2 0.95 
η3 0.95 
ηcomb 0.9 
ηc 0.83 [4] 
ηt 0.77 [4] 
ηEL 0.9 
g 0.78 
Pc 4.5 
TIT 860°C 
Tfumi 1050°C 
 
I vincoli di uguaglianza sono le equazioni che descrivono il modello fisico-matematico del sistema 
in analisi, e sono elencate come segue: 
 bilanci di energia, compressione ed espansione per il compressore e la turbina; 
 bilancio di energia per il combustore; 
 bilancio di energia sugli scambiatori; 
 bilancio di massa sui nodi. 
La potenza elettrica prodotta dalla turbina è funzione del salto entalpico sul compressore e turbina e 
può essere espresso come segue: 
    
C
EL
EL
EL WWWWW 
12
54
  A.75
 
Dove Wi è la potenza al punto i-esimo definita come: 
 ipii TcgW   A.76
La temperatura in uscita dal compressore è nota considerando l’equazione di trasformazione isoen-
tropica in un gas perfetto con rapporto γ=cp/cv peggiorata con un rendimento ηc: 
 


 

   111 112 
 ccTT  A.77
Allo stesso modo la temperatura d’uscita dalla turbina è calcolata come segue: 
 


 

   11 145 
 eeTT  A.78
Il rapporto di compressione della turbina è un parametro libero che può variare da 3.5 e 4, dal quale 
è possibile conoscere la portata massica dell’aria di processo: 
 
c
NOMc
NOM P
P
gg   A.79
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Il rapporto di espansione è definito come: 
 
c
sc
e P
P  A.80
Dove la pressione allo scarico è maggiore della pressione ambiente e funzione della pressione di 
mandata del compressore Pc: 
  acasc PPkPP     con 0025.0k  A.81
La potenza dei fumi in uscita dalla camera di combustione e diretti verso lo scambiatore gas-aria 
(punto 13), per lo scambio con l’aria di processo, è data dalla seguente relazione: 
 combCOMBWWWW  81213  A.82
Dove la potenza termica del combustibile è definita come: 
 dryCOMBCOMB gPCIW _  A.83
I bilanci di energia sugli scambiatori sono riassunti nell’equazione A.84: 
  
 
 





151431112
1413134
65223
WWWW
WWWW
WWWW



 A.84
Sui nodi ai punti 11 e 6 si impongono le equazioni di bilancio di massa: 
 




10911
9876
WWW
WWWW
 A.85
Su tali nodi, inoltre, devono essere imposte le seguenti uguaglianze tra le temperature: 
 




10911
9876
)1( TTT
TTTT
  A.86
Vincoli di disuguaglianza sono stati imposti sui coefficienti di ripartizione dell’aria e sulle tempera-
ture in ingresso ed uscita dagli scambiatori, affinché non venga violato il secondo principio della 
termodinamica. 
Per lo scambiatore 1: 
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


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 A.87
Per lo scambiatore 2: 
 
 











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TT
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
 A.88
Per lo scambiatore 3: 
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 











1112111411112
1511
1412
1211
1415
WWTTcpg
TT
TT
TT
TT

 A.89
Dove: 
    




32110
1011 11
gggg
ggg 
 A.90
Per i coefficienti di ripartizione dell’aria valgono le seguenti disuguaglianze: 
 






0,
1
12



 A.91
 
 
APPROFONDIMENTO SULLE CARATTERISTICHE DELLE TURBINE 
Come è stato più volte ripetuto, il limite tecnologico sulla caldaia impone che la temperatura 
d’ingresso in turbina assuma il valore massimo di circa 850°C. A causa del limite sulla potenza 
termica della caldaia (2MWt), la temperatura massima raggiungibile per la TIT è di 800°. Questo 
incide sulle prestazioni delle due microturbine, analizzate nel paragrafo 7.3, le cui caratteristiche 
sono riportate in Tabella A.14. In particolare per la VT600 (avente una temperatura nominale 
d’ingresso in turbina di 988°C e un rapporto di compressione di 9) si verifica una diminuzione del 
lavoro specifico molto pronunciato, dovuto al fatto che la turbina, operando ad un numero di giri 
costante, per una temperatura più bassa della TIT, trova un nuovo punto di funzionamento sulla 
stessa curva isogiro (caratterizzato da un rendimento specifico inferiore). Nella T100 questo com-
portamento è meno pronunciato. Nella VT600, inoltre, più significativamente che nella T100, si 
riducono i margini per il recupero di calore (Figura 7.5 e Figura 7.6). 
Tabella A.14: Caratteristiche della microturbina Turbec VT600 a confronto con le caratteristiche della micro-
turbina in via di sviluppo. 
Modello  TURBEC VT600 T100 T100 scalata 
Potenza elettrica nominale  kW 655 100 510 
Tipo di compressore - centrifugo centrifuge centrifugo 
Rapporto di compressione - 9 4.5 4 
Numero di stadi - 1 1 1 
Tipo di turbine - assiale radiale radiale 
Numero di stadi - 2 1 1 
Numero di alberi - 1 1 1 
Temperatura ingresso turbina °C 988 950 800 
Velocità rpm 38400 70000 28000 
Portata aria kg/s 3.71 0.78 3.7 
Efficienza del compressore % 79 76 79 
Efficienza della turbine % 82 82 85 
Efficienza elettrica netta % 32 31 33 
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